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Kurzfassung 
Der stetig anwachsende Bedarf und die innovative Weiterentwicklung im Bereich der Groß-
dieselmotoren als Antrieb für Schiffe und Generatornlagen erfordert ebenfalls die Weiter-
entwicklung der Abgasturbolader. 
Hohe Leistungsfähigkeit und Wirtschaftlichkeit ist nur durch moderne Fertigungsverfahren 
und einer optimalen Ausnutzung der eingesetzten, hochwertigen Werkstoffe zu erreichen. 
Dies gilt insbesondere für die integralen Radialturbinenräder in Abgasturboladern, die auf-
grund der hohen Betriebsbelastungen einen zentralen Punkt bei der Auslegung darstellen. 
Lebensdauerbegrenzend ist die hochzyklische Ermüdung a fgrund Resonanzschwingungen 
an der Beschaufelung der Turbinenräder. 
Die vorliegende Arbeit soll die Auslegungsmethodik zur Berechnung und Beurteilung der zu 
erwartenden Schwingbeanspruchungen der Turbinenräder im Hinblick der realen Geometrie 
verbessern. Dazu wird ein einfaches Berechnungsmodell zur Identifizierung der kritischen 
Schaufelmoden und Bestimmung der Schwingbeanspruchungen im integralen Turbinenrad 
erarbeitet. Das Modell wird auf vorhandene Turbinenräder angewendet und aus den Ergebnis-
sen werden Hinweise für eine systematische Beurteilng der Schaufelmoden, Knotendurch-
messer und Schaufelgestaltung bezüglich der kritischen Schwingbeanspruchungen angegeben. 
Desweiteren wird der Einfluss der Verstimmung (engl. Mistuning) des Schwingverhaltens 
realer, integraler Turbinenräder ausführlich im Hinblick auf die Schwingbeanspruchungen 
untersucht. Die wesentlichen Ursachen für die Verstimmung sind die innerhalb der Ferti-
gungstoleranzen auftretenden Geometrieabweichungen der Schaufeln. Dabei wird ein Über-
blick über die typischen Geometrie- und Frequenzabweichungen Radialturbinen gegeben und 
Auswirkungen auf das Schwingverhalten des Rades wie Lokalisierung der Schwingformen 
und Amplitudenüberhöhungen ermittelt und in einen systematischen Zusammenhang mit den 
geometrischen Ursachen, der Komplexität der Schaufelschwingformen und Knotendurchmes-
ser gestellt. Es zeigt sich, dass unter gewissen Voraussetzungen bei Radialturbinen KD0 und 
KD1 Schwingformen weniger sensibel auf die Verstimmung reagieren. Hieraus können Hin-
weise für die Verbesserung des Auslegungsprozess abgeleitet werden. 
Die Kenntnis über das reale Schwingverhalten verstimm er Turbinenräder ermöglicht die kor-
rekte Auswahl geeigneter Schaufeln zur Applikation von Dehnmessstreifen, wodurch eine 
sichere Beurteilung der Betriebsbeanspruchungen erst möglich wird. 
Schlüsselwörter 
Radialturbinen, Schaufelschwingbeanspruchung, Verstimmung, Lokalisierung, 
Amplitudenüberhöhung, optische Geometrievermessung, DMS-Messung 
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1 Einleitung und Zielstellung 
Der Verbrennungsmotor hat sich seit mehr als einem Jahrhundert als die bedeutendste An-
triebskraftmaschine etabliert, vor allem durch die w ite Verbreitung im Automobil-
Bereich. Aber auch in der dezentralen Strom- und Wärmeerzeugung verfügen Gas- und 
Dieselmotoren über einen hohen Marktanteil. Im Bereich der zivilen Schifffahrt sind 
Großdieselmotoren, vor allem durch den Betrieb mit Schweröl, momentan die einzig wirt-
schaftliche Antriebsquelle. Trotz der sinkenden Rohöl- und Erdgasreserven und dem damit 
verbundenen stetigen Anstieg der Rohstoffpreise wird in absehbarer Zeit keine vergleich-
bare Antriebsquelle als Alternative zur Verfügung stehen. 
Im Automobil-Bereich sind heute nahezu alle Dieselmotoren mit Abgasturboladern ausge-
rüstet. Dieser Trend wird sich in den nächsten Jahren auch auf den Bereich der Otto-
Motoren ausweiten, wodurch sich der Bedarf an Turboladern in diesem Segment stark er-
höhen wird. Bei Großdieselmotoren mit Leistungen > 500kW als Antrieb für Lokomoti-
ven, Schiffe und stationäre Generatoranlagen ist die Abgasturboaufladung unverzichtbar 
und daher Standard. 
Die Entwicklung der Dieselmotorentechnik ging stets einher mit der Entwicklung der Auf-
ladung der Motoren, wobei sich die Abgasturboaufladng als die wirtschaftlichste Lösung 
etabliert hat. 
 
 
Abbildung 1.1 Schnittbild eines modernen Abgasturboladers für Großdieselmotoren 
Durch die Entspannung des Abgases in einer Turbine w rd ein Teil der sonst ungenutzten 
Energie verwendet, um einen Verdichter anzutreiben, d r die angesaugte Luft verdichtet 
(Abbildung 1.1). Dem Motor steht dadurch bei gleichm Hubraum eine größere Luftmasse 
Verdichter Turbine 
Quelle: Kompressorenbau 
Bannewitz GmbH 
1 Einleitung und Zielstellung 2 
für die Verbrennung zur Verfügung. Dies führt zu einer deutlichen Steigerung der Moto-
renleistung. 
Auch der Wirkungsgrad kann dadurch erhöht bzw. der V rbrauch und die Motorgröße 
können im Vergleich zum nichtaufgeladenen Motor reduziert werden, was den erhöhten 
Investitionsaufwand des Turboladers rechtfertigt. Sogenannte „Downsizing“-Konzepte für 
Motoren basieren deshalb oft auf einer Steigerung des Ladedruckes. 
Daneben gewinnen Umweltschutzaspekte eine immer größere Bedeutung für die Hersteller 
und Betreiber der Anlagen. Die zentrale Entwicklungsaufgabe besteht in der Reduzierung 
der Schadstoffemissionen, vor allem NOx-Emissionen und des Kraftstoffverbrauchs. Die 
strengeren Umweltschutzbestimmungen können aber auch ls Chance betrachtet werden, 
den aufgeladenen Verbrennungsmotor als moderne, zuverlässige und nachhaltige An-
triebsquelle langfristig konkurrenzfähig zu halten. 
 
Dieses Ziel wird nur durch eine konsequente technise Weiterentwicklung der Motoren 
zu erreichen sein. Durch die variable Ventilsteuerung kann eine deutliche Reduzierung 
der NOx-Emissionen und eine Verschiebung des optimalen Arbeits ereiches des Motors 
im Betrieb realisiert werden. Die hierfür favorisierten Verfahren wie z.B. Miller-Timing, 
die Common-Rail-Technologie, Abgasrückführung (EGR) oder auch katalytische Abgas-
nachbehandlung bedingen eine deutliche Steigerung des Ladedruckes bei gleich bleiben-
dem oder gesteigertem Aufladungswirkungsgrad. Aus die em Grund können die zukünf-
tigen Umweltschutzbedingungen ohne eine Weiterentwicklung der Aufladung und damit 
auch eine Weiterentwicklung der Abgasturbolader nicht realisiert werden. Die aktuellen 
und zukünftigen Anforderungen auf dem Gebiet der Abgasturboladerentwicklung sind 
z.B. in den Beiträgen von Lehmann [1] oder Drozdowski [2] dargestellt. 
Neben der Steigerung des Ladedruckes und des Aufladungswirkungsgrades sind die 
grundlegenden Eigenschaften wie Robustheit, Betriebss cherheit, Zuverlässigkeit, Wirt-
schaftlichkeit und nicht zuletzt Einfachheit des Turboladerdesigns Merkmale, die für die 
Weiterentwicklung maßgebend sind. 
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1.1 Problemstellung 
Im Automobil-Bereich sowie bei Großmotoren bis ca. 3000 kW Leistung werden die 
Turbolader in der Regel mit kompakten und relativ einfach herzustellenden Radialturbi-
nen (Abbildung 1.2) ausgeführt. 
 
Abbildung 1.2 Radialturbinenlaufrad mit angeschweißter Welle 
Die Turbinenlaufräder gelten wegen der hohen Beanspruchungen aufgrund der Fliehkraft 
und der thermischen Gradienten und Transienten im Betrieb als zentraler Punkt bei der 
Auslegung des Turboladers. Neben einer optimalen Gestaltung bezüglich des Wirkungs-
grades stehen daher vor allem strukturmechanische Asp kte im Mittelpunkt der Ausle-
gung, um die Betriebssicherheit der Turbinenlaufräde  zu gewährleisten. Ein wichtiger 
zusätzlicher Punkt hierbei ist die Realisierung einer geringen Turbinenmasse, da die ver-
wendeten Materialien sehr kostenintensiv sind und ei e geringe Masse bzw. ein geringes 
Massenträgheitsmoment entscheidend für das Beschleunigungsverhalten des Turboladers 
und des Motors ist. 
Für einen wirtschaftlichen Einsatz von Abgasturboladern soll die Lebensdauer der Turbi-
nenlaufräder mit ca. 20 Jahren in der Größenordnung der Gesamtbetriebszeit der Motoren 
liegen. Lebensdauer begrenzend für die Turbinen ist die Materialermüdung infolge zykli-
scher Belastungen. Dabei überlagern sich niederzyklische (LCF) und hochzyklische 
(HCF) Ermüdung. Aufgrund der hohen Bauteiltemperaturen im Betrieb stellt die Kriech-
ermüdung einen weiteren Schadensmechanismus dar. Dominierend ist hier jedoch eindeu-
tig die zyklische Ermüdung. Die Erfahrungen zeigen, dass Schwingungsbrüche an den 
Schaufeln von Radialturbinen, die auf Resonanzschwingungen zurückzuführen sind, zu 
den häufigsten Ursachen für Ausfälle von Abgasturboladern für Großdieselmotoren zäh-
Quelle: Kompressorenbau 
Bannewitz GmbH 
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len (Abbildung 1.3). Da diese selten rechtzeitig im Betrieb erkannt werden und daher fast 
immer zum plötzlichen Totalausfall der Anlage führen, sind sie in technischer und wirt-
schaftlicher Hinsicht besonders kritisch. 
  
Abbildung 1.3 Schwingungsriss an einer Turbinenschaufel 
Die relevanten Eigenfrequenzen der Turbinenschaufeln b finden sich im kHz-Bereich, 
daher liegt bei Resonanzanregung stets HCF-Bedingung vor, jedoch sind Resonanz-
schwingungen, die im Betrieb auftreten kein Lebensdauer-, sondern ein Zuverlässigkeits-
problem des Bauteils, d.h. es stellt sich nicht die Frage der Vorhersage der möglichen 
Zyklenanzahl bis zum Bauteilversagen, sondern es mus d rch geeignete Gestaltungs-
maßnahmen dafür gesorgt werden, dass die auftretenden Beanspruchungen unterhalb der 
zulässigen Dauerschwingfestigkeit liegen. 
Die Vorhersage Schwingbeanspruchungen, die im Betrieb auftreten, ist überaus komplex. 
Die Fragestellungen nach der Ursache und der Höhe der anregenden Kräfte, die Be-
schreibung der Schwingungsantwort des Bauteils sowie zusätzliche Einflüsse, wie die 
statische Grundlast im Betrieb oder schwingungsdämpfende strömungsmechanische Ef-
fekte müssen dazu geklärt werden. 
Die Forderung nach stetiger Verbesserung der Turbomaschinenkomponenten bei optima-
ler Ausnutzung der Werkstoffe und kurzen Entwicklungszeiten setzt effiziente und verifi-
zierte Modelle für die Berechnung und Simulation voraus. 
Relativ wenige Arbeiten sind bisher durchgeführt worden, die sich mit der Beschreibung 
des Schwingverhaltens radialer Turbomaschinen beschäftigt haben, wobei der Fokus in 
den vorhandenen wissenschaftlichen Arbeiten zudem hauptsächlich auf die Untersuchung 
der allgemeinen, grundlegenden Mechanismen gerichtet is . Aufgrund der weiten 
Verbreitung in Flugtriebwerken und Kraftwerksanlagen konzentriert sich die große 
Mehrheit der Forschungsarbeiten auf den Bereich der axialen Turbomaschinen. Da die 
integrale Bauweise der Radialturbinenlaufräder einen entscheidenden Einfluss auf das 
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Schwingverhalten hat, ist die Übertragung der Erkenntnisse von axialen Turbomaschinen 
nur in geringem Umfang möglich. 
Ein entscheidender Punkt bei bisherigen Arbeiten ist, dass die numerischen strukturme-
chanischen Analysen zur Auslegung und Nachrechnung bzw. zur Verifizierung der expe-
rimentellen Daten stets am idealen Geometriemodell durchgeführt werden. In der Realität 
weisen die Schaufeln jedoch innerhalb gewisser Toleranzen, Abweichungen zu dieser 
idealen Geometrie auf. Besonders bei integralen Rädern führen diese Geometrieunter-
schiede zu einer starken Veränderung des Schwingverhalt ns. Man spricht hier von der 
Verstimmung (engl. Mistuning) der idealen Struktur bezüglich des Schwingverhaltens. 
Diese kleinen Geometrieunterschiede haben eine große Auswirkung auf das Schwingver-
halten, insbesondere die Schwingbeanspruchungen könen deutlich höhere Werte an-
nehmen, als im idealen Berechnungsmodell ermittelt. Die Effekte, die bei diesem realen, 
„verstimmten“ Schwingverhalten auftreten, können dann beim Vergleich der numeri-
schen und experimentellen Ergebnisse falsch interpretiert werden. 
Die Untersuchung der grundlegenden Eigenschaften von verstimmten Schaufel-Scheibe-
Strukturen ist, vor allem in Bezug auf axiale Turbomaschinen, seit langem Gegenstand 
wissenschaftlicher Arbeiten. Sie konzentrieren sichjedoch überwiegend auf die mathema-
tische Beschreibung des Problems bzw. die Modellanpassung und Nachrechnung speziel-
ler, ausgewählter Beispiele sowie Probekörper. 
Systematische Untersuchungen der Geometrieunterschide an Schaufeln von Radialturbi-
nen und insbesondere deren Einfluss auf die zu erwartenden Schwingbeanspruchungen 
sind bisher nicht durchgeführt worden. In den Berechnungs- bzw. Auslegungsmethoden 
können die Auswirkungen des Mistunings auf die Schwingbeanspruchungen daher nicht 
hinreichend berücksichtigt werden. 
 
 
1.2 Zielstellung und Vorgehensweise 
Die Verbesserung der anwenderorientierten Auslegungsmethodik bezüglich der Schwin-
gungssicherheit von Radialturbinenschaufeln steht im Fokus der vorliegenden Arbeit. 
Dazu soll eine Berechnungsmethodik, basierend auf numerischen Simulationen, erarbeitet 
werden, die bereits im Auslegungsprozess eine Bewertung der zu erwartenden Schwing-
beanspruchungen ermöglicht. Die Untersuchung des Einflusses von geometriebasiertem 
Mistuning auf die zu erwartenden Schwingbeanspruchungen an realen Bauteilgeometrien 
steht dabei besonders im Mittelpunkt des zweiten Teils. 
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Die Formulierung von Richtlinien und Hinweisen zur schwingungssicheren Gestaltung 
von integralen Radialturbinenrädern soll als ein Ergebnis der Arbeit enthalten sein. 
Im Abschnitt 2 werden dazu in einer ausführlichen Darstellung einschlägiger wissen-
schaftlicher Arbeiten, ergänzt durch Simulationsergebnisse speziell an Radialturbinen, die 
Grundlagen für die Beschreibung des Schwingverhaltens und Bestimmung der Schwing-
beanspruchungen bereitgestellt. Das daraus abgeleitet  Berechnungsmodell wird in Ab-
schnitt 3 beschrieben und mithilfe von vorliegenden Ergebnissen aus Schwingungsmes-
sungen an verschiedenen Radialturbinen verifiziert und angepasst. In einer systemati-
schen Betrachtung der auftretenden Schwingbeanspruchungen an einem idealen, nicht 
verstimmten Radialturbinenrad sollen Richtlinien für die Identifikation der kritischen 
Schwingformen und Hinweise für die Reduzierung der Schwingbeanspruchung abgeleitet 
werden. 
Eine wesentliche Zielstellung dieser Arbeit ist es, einen Beitrag zum besseren Verständnis 
des Schwingverhaltens von realen, verstimmten Radialturbinen zu erarbeiten. Die geo-
metrischen Unterschiede der Schaufeln sollen dabei als die dominierende Ursache für die 
Verstimmung betrachtet werden. In einer systematischen Untersuchung von realen Turbi-
nenradgeometrien und Schaufeleigenfrequenzen in Abschnitt 4, sollen die typischen Ge-
ometrieunterschiede und Frequenzverteilungen ermittelt und ihre Sensitivität bezüglich 
des Einflusses auf das Schwingverhalten beschrieben werden. Zusätzlich wird mittels 
Laser-Scan-Vibrometer das Schwingverhalten eines realen Radialturbinenlaufrades ex-
emplarisch untersucht. 
In Abschnitt 5 wird das Berechnungsmodell für die Schwingbeanspruchungen auf geo-
metrisch verstimmte Turbinenräder angewendet. Die Modellierung der charakteristischen 
Geometrieabweichungen der Schaufeln basiert dabei auf den experimentell bestimmten 
Größen. Der Einfluss auf das Schwingverhalten verstimm er Turbinenräder wird dabei 
systematisch nach den jeweiligen geometrischen Ursachen und der Stärke der Verstim-
mung untersucht. 
Die Schlussfolgerungen aus den Untersuchungen und die Auswirkungen auf die Ausle-
gungsrichtlinien werden in Abschnitt 6 dargestellt. 
Eine Zusammenfassung der Arbeiten und ein Ausblick auf weitere Fragestellungen be-
züglich des Schwingverhaltens realer Radialturbinen w rden im letzten Abschnitt gege-
ben. 
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2 Grundlagen und Überblick über den wissen-
schaftlichen Kenntnisstand 
2.1 Vorbemerkungen 
Die Ermittlung oder Abschätzung der Schaufelschwingbeanspruchungen ist eine der 
grundlegenden Aufgaben bei der Auslegung und Gestaltung von Turbomaschinen. Ma-
thematisch beschreibt die Bewegungsgleichung 
FCxxDxM =++ &&&        (Gl. 2.1) 
mit: M  – Massematrix 
D – Dämpfungsmatrix 
C – Steifigkeitsmatrix 
F – Vektor zur Beschreibung der anregenden Kräfte 
x – Vektor der Verschiebungen 
das grundlegende Problem der erzwungenen Schwingungen. Die Eigenwerte der (Gl. 2.1) 
repräsentieren die Eigenfrequenzen (Frequenzen) des Systems. Jede Eigenfrequenz ist 
eindeutig mit einer geometrischen Schwingform der Struktur, der sogenannten Eigenform 
(engl. Modeshape oder Mode) verbunden. Die Kenntnis der Eigenfrequenzen und 
Schwingformen bildet die Grundlage für konstruktive Maßnahmen zur gezielten Beein-
flussung des Schwingverhaltens. 
Für die numerische Bestimmung von Bauteilwechseldehnungen aufgrund periodisch an-
regender Kräfte, muss eine Anzahl von einzelnen Problemstellungen bearbeitet werden, 
die gemeinsam das Gesamtproblem beschreiben. So ist es erforderlich, Kenntnisse über 
die anregenden Kräfte, das Schwingverhalten und die Dämpfungseigenschaften des Bau-
teils zu erhalten. Das Schwingverhalten und die Interaktion zwischen Strömung und 
Struktur ist im Bereich der axialen Turbinen und Verdichter in zahlreichen Arbeiten de-
tailliert numerisch und experimentell untersucht worden. Die Beiträge der Autoren Lau-
mert [3], Lambertz [4], Filsinger [5] oder Mailach [6] seien hier beispielhaft genannt. Sie 
können nur einen kleinen Ausschnitt aus dem großen Fundus über Arbeiten an axialen 
Turbomaschinen wiedergeben. Die Ausnutzung des sogenannten Clockingeffekts, d.h. die 
Abstimmung der relativen Schaufelstellung und der Schaufelanzahl von aufeinanderfol-
genden Schaufelreihen zur Optimierung der Anströmung und zur Minimierung der Anre-
gungskräfte, sei hier als ein Ergebnis der interdisziplinären Untersuchungen über die In-
teraktion der Strömung und der Struktur genannt. 
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Die grundlegenden Mechanismen gelten ebenso für Radialmaschinen, jedoch ergeben 
sich aufgrund der besonderen Geometrie entscheidende U terschiede, welche eine direkte 
Übertragung der Erkenntnisse für die Anwendung auf Radialturbinen nicht möglich ma-
chen. Bei axialen Turbomaschinen führen z.B. Reibungseffekte in der Schaufel-Nabe-
Verbindung zu einer zusätzlichen Dämpfungswirkung, so dass zwischen den Schaufeln 
eine relativ geringe Schwingungskopplung auftritt. Im Wesentlichen kann man sich dann 
auf die Untersuchung des Schwingverhaltens der Schaufeln beschränken (Sipatov [7]). 
Diese Vereinfachung kann bei Radialmaschinen nicht vorgenommen werden. Aufgrund 
der integralen Bauweise und damit festen Verbindung zwischen den Schaufeln und der 
relativ massiven Nabe kommt es zu stärkeren Kopplungseffekten und gegenseitiger Be-
einflussung der Schaufelschwingungen. Zudem fehlt der zusätzliche Dämpfungseffekt 
durch Reibung an den Schaufelfußflächen. 
In diesem Abschnitt sollen die Grundlagen zum Verständnis des Schwingverhaltens von 
radialen Turbomaschinen beschrieben werden. Daneben werden die Eigenschaften der 
anregenden Kräfte und der Strukturdämpfung erläutert nd ein grundlegender Überblick 
über die Einflüsse des Mistunings gegeben. Die Ergebnisse einschlägiger Forschungsar-
beiten werden diskutiert, um den aktuellen Stand der Forschung darzustellen. 
 
 
2.2 Beschreibung des Schwingverhaltens von idealen 
Radialturbinen 
Radialturbinen zeichnen sich in ihrer Gestaltung durch eine kompakte, integrale Bauwei-
se aus. Die Schaufelanzahl ist im Vergleich zu Axialturbinen gleicher Leistung sehr klein. 
In der Regel sind es zwischen 10 und 20 Schaufeln. Zudem werden die Turbinenräder als 
ein integrales Gussteil hergestellt (vgl. Abbildung 2.1). 
 
a)   b)  
Abbildung 2.1 Turbinenradgeometrie: a) Schaufelsektor mit Nabenkörper; b) integrales Rad 
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Aus diesen Gründen besteht eine vergleichsweise starke mechanische Kopplung zwischen 
den Schaufeln und dadurch eine Beeinflussung der Schaufelschwingungen untereinander, 
die für die Beschreibung der Schwingbeanspruchung maßgeblich ist. Für eine genaue 
Beurteilung der Schwingungs- bzw. Resonanzeigenschaften muss daher das gesamte Tur-
binenrad betrachtet werden. Durch die Anwendung geeign ter zyklischer Kopplungsbe-
dingungen zwischen den Schaufelsektoren kann die numerische Modalanalyse mitunter 
auch auf einen zyklischen Radsektor reduziert werden, jedoch nur mit der Annahme idea-
ler Sektoreigenschaften d.h. es wird davon ausgegangen, dass alle Schaufelsektoren in 
ihrer Geometrie und Materialeigenschaft identisch sind. Gleiches gilt im Übrigen für die 
„Blisks“ (Blade integrated Disk), die zunehmend beimodernen axialen Verdichtern und 
Turbinen eingesetzt werden. In den kommerziellen FEM-Programmen sind diese Kopp-
lungsmöglichkeiten in der Regel standardmäßig integriert und zur Beschreibung des mo-
dalen Verhaltens ausreichend. 
Die massive Turbinennabe führt im Vergleich zu den Schaufeln nur geringe Schwingbe-
wegungen aus. Die dünnwandigen Schaufeln sind bezüglich der Schwingbeanspruchung 
die strukturmechanische Schwachstelle des Turbinenrad s und stehen deshalb auch im 
Mittelpunkt der strukturdynamischen Analysen. Die entscheidenden Schwingformen des 
Rades werden daher auch von den Schwingungen der Schaufeln dominiert. 
Bei diesen schaufeldominierten Moden haben alle Schaufeln die gleiche Schwingform. 
Die Schaufelmoden weisen dabei vielfältige Biege- und/oder Torsionsbewegungen in den 
verschiedensten Schaufelbereichen auf. Eine allgemein  Einordnung der Schaufelmoden, 
wie bei axialen Schaufeln in 1. Biege-, 1. Torsions-, 2. Biegeschwingung usw., ist auf-
grund der komplizierten Geometrie der Schaufel nicht möglich. Allgemein lässt sich sa-
gen, dass bei höheren Schaufelmoden die Komplexität der Schwingform zunimmt, da 
zusätzliche Schaufelbereiche an der Schwingung beteiligt sind. In Abbildung 2.2 sind die 
ersten drei Schaufelschwingformen einer modernen Radialturbinengeometrie dargestellt. 
 
 
Abbildung 2.2 Darstellung verschiedener Schaufelmoden eines Radialturbinenrades 
Mode 1 Mode 2 Mode 3 
V
erschiebungsbetrag 
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Auch wenn alle Schaufeln die gleiche Schwingform aufweisen, besteht die Möglichkeit, 
dass die Schaufelschwingungen verschiedene Phasenbezi hungen zueinander einnehmen. 
Die Bereiche bzw. Linien, in denen die Phase zwischen zwei Schaufeln gerade 180° be-
trägt, werden als Knotendurchmesserlinien oder einfach Knotendurchmesser (KD) be-
zeichnet. An diesen Knotenlinien ist die Auslenkung der Schaufelschwingung gleich Null 
und die benachbarten Schaufeln schwingen entgegenges tzt zueinander. Die diskret ver-
teilten Schaufeln unterteilen die rotationssymmetrische Radscheibe in gleiche zyklisch-
symmetrische Sektoren. Die maximal mögliche Anzahl an Knotendurchmessern bezüg-
lich der Schaufelschwingungen ist dadurch begrenzt u d lässt sich wie folgt ermitteln: 







−
=
zahlSchaufelan ungerade    
2
1
zahlSchaufelan gerade      
2
max
LA
LA
Z
Z
KD    (Gl. 2.2) 
mit: ZLA - Laufschaufelanzahl 
Die Lösung, der zu dem System gehörenden charakteristischen Gleichung, besitzt im Fall 
von KD=0 und KD=max einfache Eigenwerte, für alle witeren existieren doppelte Ei-
genwerte (bei ungerader Schaufelanzahl treten auch für KDmax doppelte Eigenwerte auf). 
Für die doppelten Eigenwerte existieren dann entsprechend zwei zueinander orthogonale 
Eigenvektoren (auch als Sinus- und Kosinusformen bezeichnet), die die Schwingform 
repräsentieren. 
Schaufelmoden gleicher Schwingformen werden in einer Schaufelmodefamilie zusam-
mengefasst. Die Schwingformen des Gesamtrades können somit nach den Schaufelmode-
familien eingeteilt werden, die jeweils die KD0 bis KDmax Schwingformen enthalten. 
Eine prinzipielle Darstellung der Schwingformen mitverschiedenen Knotendurchmessern 
des Schaufelmode 1 für ein Rad mit 12 Schaufeln zeigt Abbildung 2.3. 
Die normierte Verschiebung oder Auslenkung der Schaufeln ist jeweils an der Schaufel-
spitze an der Austrittskante aus den numerischen Rechnungen ausgewertet, da dieser 
Punkt bei allen relevanten Schaufelschwingformen di größte Auslenkung aufweist. 
Die Darstellung des Verlaufs der normierten Schaufel slenkungen in Abbildung 2.3 
rechts wird auch als Modeabwicklung bezeichnet. Sie gibt die Beziehungen zwischen den 
Schaufelschwingungen des Rades wieder, wodurch der jew ilige Knotendurchmesser zu 
erkennen ist. Diese Darstellung ist vor allem bei der Betrachtung der Schwingformen des 
verstimmten Turbinenrades von besonderer Bedeutung. 
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Abbildung 2.3 Darstellung der Verschiebung in Umfangsrichtung bei verschiedenen Knotendurch-
messer–Schwingformen am Beispiel eines Rades mit 12 Schaufeln 
Bei einer idealen Radgeometrie, bei der alle Schaufeln identisch sind, haben die Knoten-
linien keine bevorzugte Lage bezüglich des Rades. Vielmehr verhalten sich die Schaufeln 
wie gekoppelte Oszillatoren, die über dem Umfang des Rades verteilt sind. Die Kopplung 
ist dabei über die Verbindung zur Nabe gegeben. Bei ge igneter Form der Anregung kann 
es zu einer wellenartigen Ausbreitung der Schaufelschwingungen in Umfangsrichtung 
kommen, was auch als umlaufende Wellenbewegung der Schwingungen oder umlaufende 
Knotendurchmesser angesehen werden kann. Die Stärke des Effekts ist abhängig von der 
Kopplung zwischen den Schaufeln. Deshalb tritt er bi integralen Rädern oder axialen 
normierte (momentane) Verschiebung in 
Umfangsrichtung der 12 Schaufeln 
KD0 
KD1 
KD6 
Schaufelnummer 
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Turbinenstufen mit Deckbändern oder Dämpfungsdrähten auch deutlich hervor (vgl. hier-
zu auch die Beiträge von Singh [8], [9]). 
Im Fall der freien Schwingung einer idealen, symmetrischen Geometrie werden Wellen 
gleichwertig in beide Richtungen umlaufen. Durch die Überlagerung beider Wellen kann 
sich wiederum eine stehende Welle ausbilden. 
Bei dem hauptsächlich interessierenden Fall der erzwungenen Schwingung durch eine 
äußere Anregung des Rades, wird die Richtung der umlaufenden Wellenbewegung von 
den anregenden Kräften vorgegeben. Abhängig von der Anzahl der Leit- und Laufschau-
feln wird die Welle in Drehrichtung oder entgegen der Drehrichtung laufen, was im Ab-
schnitt 2.3 noch genauer beschrieben wird. Die momentan  Auslenkung der Schaufeln 
lässt sich durch die allgemeine Lösung der Wellenglichung in Umfangsrichtung u be-
schreiben: 
)cos(),( 00 utukAtuA +⋅−⋅⋅= ω      (Gl. 2.3) 
mit 
λ
π2=k , Wellenzahl 
A - Auslenkung 
A0 - Amplitude 
λ - Wellenlänge 
ω - Eigenkreisfrequenz 
u0 - Phase der Anfangsauslenkung 
Die Wellenzahl k gibt die mögliche Anzahl der Wellenlängen, bezogen auf den Umfang 
(2π) an. Dies entspricht der Anzahl an Knotendurchmessern am Radumfang. 
Die Auslenkung der i-ten Schaufel, die sich an der Umfangsposition ui 
LA
i Z
i
u
⋅= π2  mit i = 1,2,...,ZLA 
befindet, kann dann durch (Gl. 2.4) ausgedrückt werden (mit u0 = 0). 
)
2
cos()( 0 tZ
i
KDAtA
LA
i ⋅−
⋅⋅⋅= ωπ      (Gl. 2.4) 
Alle Schaufeln haben die gleichen Amplituden, die Schwingungen zwischen zwei be-
nachbarten Schaufeln sind aber um den Phasenwinkel ϕ verschoben: 
LAZ
KD
πϕ 2⋅=        (Gl. 2.5) 
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Im sogenannten Kopplungsdiagramm wird der Zusammenhang zwischen Knotendurch-
messer und Schaufelschwingform dargestellt. Abbildung 2.4 zeigt das berechnete Kopp-
lungsdiagramm für ein Radialturbinenrad mit 12 Schaufeln. Jeder Punkt symbolisiert eine 
Eigenfrequenz der integralen Radstruktur. Innerhalb einer Schaufelmodefamilie nähert 
sich die Frequenz mit ansteigender Knotendurchmesseranzahl der Eigenfrequenz des iso-
liert betrachteten und fest eingespannten Schaufelsektors an (durchgezogene Linien im 
Diagramm), wobei sich die Eigenfrequenzen der verschiedenen KD Schwingformen in-
nerhalb einer Schaufelmodefamilie nur gering unterscheiden, im Vergleich zu den Fre-
quenzen der verschiedenen Schaufelmoden. 
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Abbildung 2.4 Berechnetes Kopplungsdiagramm einer idealen Turbine mit 12 Schaufeln 
Neben den Schaufelmoden, gibt es auch Schwingformen des Rades, bei denen die Nabe 
einen höheren Anteil an der Gesamtverzerrungsenergie aufweist. Diese Schwingformen 
treten auf, wenn die Eigenfrequenzen von Schaufel und Nabe relativ dicht beieinander 
liegen und werden als gemischte Moden oder Koppelmoden bezeichnet. Die Bezeichnung 
ist jedoch ungünstig, da stets bei allen Schwingformen die Kopplung zwischen Schaufel 
und Nabe besteht. Aufgrund der stärkeren, gegenseitigen Beeinflussung zwischen Schau-
fel- und Nabenschwingung kommt es bei diesen gemischten Moden zu größeren Unter-
schieden der Eigenfrequenzen in Abhängigkeit vom Knote durchmesser besonders bei 
den KD0, KD1 und KD2 Schwingformen. In Abbildung 2.4 erkennt man im Bereich zwi-
schen 7000 - 12000 Hz diese starke Beeinflussung der Eig nfrequenzen bei den Schwin-
gungen mit Knotendurchmesser 0 bis 2. Die isoliert b trachte Nabe hat in diesem Fre-
quenzbereich selbst Eigenfrequenzen, deren Einfluss a ch im System mit Schaufeln er-
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halten bleibt. In Abbildung 2.5 ist ein gemischter Mode dargestellt, der im Frequenzbe-
reich der Schaufelmodefamilie 5 liegt. Die Nabe führt hier eine sogenannte „In-Phase-
Schwingung“ (vgl. [10]) mit a) zwei Knotendurchmessrn bzw. b) 6 Knotendurchmessern 
aus. 
a)    
b)    
 
Abbildung 2.5 Darstellung der Verformung des Schaufelmode 5 (gemischter Mode): a) KD2; b) KD6; 
Vorderansicht links, Rückansicht rechts 
Die Besonderheit, die sich daraus für die Schwingbeanspruchungen für den Schaufel-
mode 5 ergibt sowie der Zusammenhang zwischen den schaufeldominanten- und Naben-
schwingformen bei verschiedenen Einspannbedingungen für das untersuchte Turbinenrad 
wird in Abschnitt 3.4 näher beschrieben. 
Es wird auch deutlich, dass eine Schaufel im Radverbund, im Vergleich zu einer isoliert 
betrachteten und fest eingespannten Schaufel, stark unterschiedliche Schwingeigenschaf-
ten aufweisen kann. Die Einspannbedingung für die Schaufeln, die durch die Nabengeo-
metrie dominiert wird, hat somit bei Radialturbinen i en erheblichen Einfluss auf die 
schaufeldominanten Schwingungen. 
 
 
 
V
erschiebungsbetrag 
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2.3 Bedingungen für das Auftreten von Resonanzstel-
len 
Jedes elastische Bauteil bildet ein schwingungsfähiges System, das aufgrund von perio-
disch oder stochastisch einwirkenden Kraftänderungen zum „Schwingen“ angeregt wird. 
Besonders kritisch sind jedoch die Resonanzschwingungen, für deren Auftreten zwei we-
sentliche Bedingungen erfüllt sein müssen: 
• Die Frequenz Ω der harmonisch anregenden Belastung F (Gl. 2.1) muss gleich einer 
Eigenfrequenz ω des Systems (integrales Turbinenrad) sein. 
• Die Schwingform des Rades muss mit der Anregungsverteilung (Form der Kraftein-
leitung) in Phase sein, d.h. für die Schaufelmoden müssen alle Schaufeln des Rades 
gleichzeitig phasenrichtig angeregt werden. Genauer betrachtet, reicht es aus, wenn 
die Anregungsrichtung wenigstens zeitweise während ei er Schwingungsperiode in 
Schwingungsrichtung wirkt. Jedoch ist die Annahme einer zu jedem Zeitpunkt pha-
senrichtigen Anregung der mögliche Extremfall. 
Resonanz tritt dann auf, wenn die Verteilung der Kraftanregung an den Schaufeln einer 
KD Schwingform des Rades entspricht und mit dieser in Phase ist. 
Die Schwingung der Schaufeln im Radverbund lässt sich anschaulich ausdrücken durch 
(Gl. 2.4). Geht man davon aus, dass die Anregung des rotierenden Laufrades im wesentli-
chen auf die Interaktion mit den stromauf liegenden gleichmäßig am Umfang verteilten 
Schaufeln des Leitgitters zurückzuführen ist (vgl. Abschnitt 2.4), so folgt, dass die Vertei-
lung der anregenden Schaufelkräfte bezüglich des ruhenden Systems des Leitgitters fest-
steht. Bezüglich des rotierenden Systems des Rades kann die Verteilung der Anregungs-
kräfte jedoch als umlaufende Welle (engl. travelling wave excitation) beschrieben werden 
(vgl. Jones [11]). 
Die umlaufende Anregung des Turbinenrades kann an einem einfachen Beispielrad mit 
vier Schaufeln anschaulich illustriert werden (vgl. auch [10]). In  
Abbildung 2.6 ist der Verlauf der Anregung über eine Umdrehung (2π) durch drei Leitgit-
terschaufeln im feststehenden System dargestellt. Dies führt auf eine KD1-Anregung des 
Rades. 
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Abbildung 2.6 Verlauf der KD1-Anregung eines Rades mit vier Laufschaufeln 
Unter der Voraussetzung, dass im eingeschwungenen Zustand die Schaufeln in ihrer Aus-
lenkung dem Verlauf der Anregung folgen, ergibt sich während einer vollständigen Um-
drehung des Rades der Zusammenhang in Abbildung 2.7: 
 
 
 
 
 
 
Abbildung 2.7 Schematische Darstellung der Lage der Knotendurchmesser während der Rotation 
des Rades 
a) Zum Startzeitpunkt sind Schaufeln 1 und 3 in der Ruhelage, Schaufel 2 befindet sich 
am Umkehrpunkt, vollständig ausgelenkt in Drehrichtung. Schaufel 4 ist ebenfalls 
vollständig ausgelenkt aber entgegen der Drehrichtung. Über Schaufel 1 und 3 bildet 
sich ein KD aus. 
b) Nach einer Vierteldrehung des Rades haben alle Schaufeln ¾ einer Schwingung ausge-
führt. Schaufel 1 befindet sich in dem Anfangszustand von Schaufel 2 usw. Die KD-
Linie bildet sich über Schaufel 4 und 2 aus. 
c) + d) Fortführung des Vorganges nach jeweils einer Vi teldrehung. 
Nach einer vollständigen Umdrehung hat jede Schaufel drei vollständige Schwingungen 
entsprechend des Anregungsverlaufes ausgeführt. Die K -Linie steht fest im nicht rotie-
2 
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Position der Laufschaufeln zum Startzeitpunkt 
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renden System des Leitgitters. Zu unterschiedlichen Drehwinkeln befindet sich nun gera-
de eine andere Schaufel „im Knotendurchmesser“ und ist, zu diesem Zeitpunkt, nicht 
ausgelenkt. 
Im rotierenden System des Rades bedeutet dies jedoch die umlaufende Form der Anre-
gung bezeichnet als „travelling wave excitation“. Während einer Umdrehung dreht die 
KD-Linie einmal um das gesamte Rad. Die Ausbildung, die Lage und Anzahl der Kno-
tendurchmesser wird demnach von der äußeren Anregung und der Schaufelanzahl be-
stimmt, unabhängig von der Eigenschwingform des rotierenden Rades. Entspricht die 
Anregungsform jedoch einer Eigenform des Rades kommt es zur Resonanz. 
Die Anzahl der Leitschaufeln ZLE entspricht der Anzahl der „Störstellen“ bzw. Wellen-
längen pro Umfang und damit der Wellenzahl k. Die an der Laufschaufel i harmonisch 
angreifende Kraft ergibt sich demnach zu: 
)
2
cos()( 0 tZ
i
ZFtF
LA
LEi ⋅Ω−
⋅⋅= π      (Gl. 2.6) 
mit: F0 - Kraftamplitude 
 ZLE - Anzahl der Leitgitterschaufeln 
 ZLA - Anzahl der Laufschaufeln 
 Ω - Anregungsfrequenz 
Die Phasengleichheit zwischen Kraft Fi und Auslenkung Ai (aus Gl. 2.4) der Schaufeln 
am gesamten Rad führt auf die Bedingung: 
)
2
cos()2
2
cos( 





⋅−⋅±=−⋅Ω−⋅ t
Z
i
KDjt
Z
i
Z
LALA
LE ω
πππ   (Gl. 2.7) 
mit: j = 0,1,2,3,... 
Die Terme „± “ und 2πj berücksichtigen, dass die Kosinusfunktion gerade und mit 2π – 
periodisch ist. „+“ bedeutet dabei ein Umlauf der Welle in positiver Umfangsrichtung,   
„–“ steht für einen Umlauf der Anregungswelle in entgegengesetzter Umfangsrichtung. 
Die Gleichung ist erfüllt, wenn gilt: 






⋅−⋅±=−⋅Ω−⋅ t
Z
i
KDjt
Z
i
Z
LALA
LE ω
πππ 222     (Gl. 2.8) 
Mit der notwendigen Resonanzbedingung gleicher Frequenzen Ω = ω folgt: 
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LALA
LE Z
i
KDj
Z
i
Z
⋅±=−⋅ πππ 222  
LALA
LALE
Z
i
KDi
Z
ZkZ ⋅±=⋅⋅⋅− ππ 22  
mit: k = 0,1,2,... 
Nach Vereinfachung folgt schließlich der Zusammenhang in (Gl. 2.9). 
KDZkZ LALE ±=⋅−        (Gl. 2.9) 
Das entspricht einer Anregung 1. Ordnung durch das Leitgitter. Es sind aber auch Anre-
gungen aufgrund höherer harmonischer Ordnungen möglich. Das bedeutet, dass die Lauf-
schaufeln zwischen zwei Anregungen mehrere komplette Schwingungen ausführen. Dies 
kann berücksichtigt werden, indem man den ganzzahligen Faktor h in die (Gl. 2.9) ein-
fügt, der die höheren Leitgitteranregungsordnungen berücksichtigt: 
KDZkZh LALE ±=⋅−⋅       (Gl. 2.10) 
mit: h - harmonische Ordnung 1,2,3,... 
(Gl. 2.10) stellt einen Zusammenhang zwischen den Schaufelzahlkombinationen von 
Laufrad und Leitgitter und den anregbaren Knotendurchmessern der Schwingform her. 
Das bedeutet, dass bei gegebenen Schaufelzahlen und unter Annahme der oben genannten 
Resonanzbedingungen jeweils nur ein bestimmter Knotendurchmesser aus den Schaufel-
modefamilien angeregt wird. Mit (Gl. 2.10) wird zusätzlich die Bedingung der phasen-
richtigen Anregung aller Schaufeln betrachtet und da urch in der Menge der möglichen 
Resonanzpunkte die eigentlichen Resonanzstellen identifiziert. Die Anzahl der möglichen 
Knotendurchmesser ist für ein Laufrad durch die Anzahl der Schaufeln festgelegt. Prak-
tisch ist bei Turboladern für Großdieselmotoren aus erodynamischen und konstruktiven 
Gründen nicht jede beliebige Kombination von Leit- und Laufschaufelzahl möglich. In 
Tabelle 2.1 sind die anregbaren Knotendurchmesser ein s Rades mit 12 Laufschaufeln in 
Abhängigkeit einer typischen Leitschaufelanzahl für Tu binen in Abgasturboladern bei-
spielhaft zusammengestellt. 
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Tabelle 2.1 Angeregte Knotendurchmesser eines Rades mit 12 Schaufeln in Abhängigkeit der Leit-
schaufelzahl 
ZLE 18 19 20 21 22 23 24 25 26 27 28 29 30 
KD 6 -5 -4 -3 -2 -1 0 +1 +2 +3 +4 +5 6 
 
 
 
Für die KD0 und KDmax Schwingformen (bei gerader Laufschaufelanzahl) gibt es keine 
Unterscheidung der Wellenumlaufrichtung. Bezüglich der Schaufelschwingung ist die 
Drehrichtung des Rades unerheblich, sie soll nur zur Orientierung der Umlaufrichtung 
dienen. Entscheidend ist, dass die bezüglich des Rades umlaufende Anregung abhängig 
von der Schaufelzahlkombination ist und in beide Richtungen laufen kann. 
Bei einer idealen Struktur ist die Reaktion auf eine gleichlaufende bzw. entgegenlaufende 
anregende Welle identisch. Hier muss nur nach dem Knotendurchmesser unterschieden 
werden. 
In der Arbeit von Wilson und Utengen [12] ist diese Vorgehensweise für die Beschrei-
bung der Anregung einer Radialturbine angewendet und dargestellt worden. In einigen 
Literaturstellen, die sich darauf beziehen, wird (Gl. 2.10) daher auch oftmals als Bezie-
hung von „Wilson und Utengen“ bezeichnet. 
Allgemein üblich ist die Darstellung der Resonanzpunkte im Campbell-Diagramm 
(Abbildung 2.8), in dem die Eigenfrequenzen des System  und die Anregungsfrequenz, 
abhängig von der Drehzahl n, in Zusammenhang gebracht werden. Die Schnittpunkte von 
Erregerordnung und Frequenzlinien ergeben die Resonanzpunkte. Die Anregungsfre-
quenz Ω errechnet sich aus der Erregerordnung EO und der Drehzahl: 
60
nEO⋅=Ω         (Gl. 2.11) 
Für den hier betrachteten Fall der Anregung durch die Leitgitterschaufeln ergibt sich die 
Erregerordnung aus der Leitschaufelzahl ZLE: 
LEZhEO ⋅=         (Gl. 2.12) 
Umlauf der Welle in Drehrichtung 
des Rades (Gleichlauf) 
Umlauf der Welle entgegen der Dreh-
richtung des Rades (Gegenlauf) 
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Abbildung 2.8 Beispiel eines Campbell-Diagramms mit den Resonanzpunkten für ZLE=24, ZLA=12 
(Beispiel eines Turbinenrades ohne Berücksichtigung des Drehzahl- und Temperatureinflusses) 
Aufgrund der relativ hohen Leitschaufelzahl im Vergl ich zu den Laufschaufeln bei Ra-
dialturbinen sind die höheren Anregungsordnungen (h>1) in der Regel von untergeordne-
ter Bedeutung, weil sie bei relativ geringen Drehzahlen und somit bei geringerer Gesamt-
belastung zu Resonanz führen. 
Die Schaufelfrequenzverläufe in Abbildung 2.8 sind zur Vereinfachung als gerade Linien, 
also unabhängig von der Drehzahl, angenommen. Bei exakt r Betrachtung kommt es mit 
steigender Drehzahl zur Fliehkraftversteifung der Schaufeln und damit zum leichten An-
stieg der Eigenfrequenzen, jedoch steigt auch die Temperatur bei Betriebspunkten mit 
höherer Leistung, was gleichermaßen eine Absenkung der Eigenfrequenzen aufgrund der 
Absenkung des E-Moduls zur Folge hat. Für die grundlegende Untersuchung der Effekte 
kann daher die geringe Änderung der Schaufelfrequenzen vernachlässigt werden. Bei der 
gezielten Analyse von einzelnen Messwerten muss Drehzahl und Temperatur jedoch be-
rücksichtigt werden. 
Die getroffenen Aussagen gelten exakt nur für ein ideales System, bei dem die Anregung 
harmonisch ist. In der Realität wird es durch kleine Unterschiede in der Leitschaufelan-
ordnung zu Abweichungen kommen und es können dann auch Nebenordnungen angeregt 
werden. 
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2.4 Anregungsmechanismen für Schaufelschwingungen 
in Turbomaschinen 
 
Die wesentliche Ursache für eine hochfrequente Anregung von Turbinenrotoren sind die 
zeitlichen und örtlichen Geschwindigkeits- bzw. Druckschwankung der Zuströmung zum 
Laufrad. Diese werden durch das Leitgitter hervorgerufen. Aufgrund der Rotation des 
Turbinenrades wirken auf die Laufschaufeln dadurch periodisch veränderliche Belastun-
gen. Die Gestaltung des Leitgitters, des Gebietes zwi chen Leitgitter und Laufrad und die 
aerodynamischen Strömungsparameter bestimmen dabei im Wesentlichen die Höhe und 
Verteilung der Belastung. 
In Abbildung 2.9 ist eine statische Druckverteilung i  einer Ebene zwischen Leitgitter 
und Laufrad einer Radialturbinenstufe aus einer CFD-Simulation zur Veranschaulichung 
dargestellt. Die lokalen Druckdifferenzen durch dieNachlaufdellen sind deutlich zu er-
kennen. Da es sich nicht um eine instationäre CFD-Simulation handelt, sind die zeitlich 
veränderlichen Effekte nicht berücksichtigt. 
 
     
 
Abbildung 2.9 Schematische Darstellung der Anregung in einer Radialturbinenstufe (links) und stati-
sche Druckverteilung in einer Ebene zwischen Leit- und Laufschaufeln einer Radialturbine aus einer 
CFD-Simulation (rechts) 
In Abbildung 2.10a ist der relative statische Druckverlauf über dem Umfang an einem 
festen Radius zwischen Leitgitter und Laufrad aus einer CFD-Simulation entnommen. 
Aufgrund der gleichmäßigen Anordnung der Leitschaufeln über dem Umfang, zeigt die 
Druckschwankung einen harmonischen Verlauf in der Ordnung der Leitgitterschaufelzahl 
(In diesem Beispiel ist ZLE=23). Im Spiralgehäuse kommt es zudem zu kleineren Abwei-
chungen in der Strömung, vor allem im Bereich der Spi alzunge. Dies führt ebenfalls zu 
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Schwankungen im mittleren Druckverlauf. Die Ordnungsanalyse in Abbildung 2.10b des 
Druckverlaufs ergibt dementsprechend hohe Werte in der 23. Ordnung und kleine Werte 
in der 1. Ordnung. 
  
Abbildung 2.10 a) Relativer statischer Druckverlauf zwischen Leitgitter und Laufrad über dem Um-
fang aus einer CFD-Simulation, die Spiralzunge steht im Bereich 0 Grad;  
Bei mehrstufigen Turbinen kann durch das Leitgitter d  nachfolgenden Stufe, aufgrund 
stromauf wirkender Strömungseffekte, zusätzlich eine periodische Krafteinwirkung auf 
die Laufschaufeln wirken. Da radiale Turbinenstufen für den Einsatz in Abgasturboladern 
einstufig ausgeführt sind, sei dieser Umstand nur am Rande erwähnt. Jedoch kann es 
durch ungünstige Strömungseffekte im Austrittsgehäuse des Turboladers, z. B. durch 
Strömungsablösungen, ebenfalls zu lokalen Druckschwankungen kommen, die dann wie-
der auf die Laufschaufeln periodisch einwirken. DieOrdnung dieser Form der Anregung 
ist relativ gering im Vergleich zu der Anregung durch die Leitgitterschaufeln. In der Re-
gel ist in diesem Fall die niedrigste Schaufeleigenfrequenz als kritisch zu bewerten. Kon-
struktiv kann darauf reagiert werden, indem die erste Schaufeleigenfrequenz erhöht wird 
und dadurch erst höhere Ordnungen dieser Effekte zur Anregung führen bzw. niedrige 
Erregerordnungen ausgeschlossen werden. Diese subharmonische Anregung gilt als we-
niger kritisch, da die Laufschaufeln zwischen zwei Anregungen mehrere Schwingungen 
ausführen können, wodurch dann aufgrund der Dämpfung mehr Energie dissipieren kann. 
Die einschlägigen Arbeiten zu diesem Thema konzentrieren sich auf den Effekt der 
Wechselwirkung zwischen Leitgitter bzw. Einströmgehäuse und dem Laufrad. Nachfol-
gend sollen die Ergebnisse einiger Arbeiten zusammengefasst werden, um einen Über-
blick über die Anregungsmechanismen in radialen Turbomaschinen und ihre Umsetzung 
in Berechnungsmodellen wiederzugeben. 
a) b) 
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Untersuchungen zu den aerodynamischen Effekten in einer radialen Turbinenstufe für 
Abgasturbolader mit Spiralgehäuse ohne Leitgitter, die Schaufelschwingungen im Betrieb 
hervorrufen können, werden von Kreuz-Ihli in den Arbeiten [10], [13] und [14] ausführ-
lich dargestellt. Mittels LDA-Messungen der Strömungsgeschwindigkeiten im Spiralge-
häuse wird der zeitliche Verlauf der Druckverteilung an verschiedenen Umfangspositio-
nen des Laufradeintritts bestimmt. Die Messungen werden auf einem Heißgasprüfstand 
durchgeführt, wodurch nahezu reale Betriebsbedingungen nachgestellt werden können. 
Die Ergebnisse zeigen über den gesamten Eintrittsumfang des Laufrades eine relativ 
gleichmäßige Druckverteilung mit Ausnahme des Spiralzungenbereiches. Aufgrund der 
Umströmung der Spiralzunge kommt es hier zu örtlichen Druckfluktuationen, die nach 
den Ausführungen der Arbeit bis zu 25% des Eintrittsdrucks betragen. Jede Laufschaufel 
erfährt somit pro Umdrehung eine periodische Kraftwirkung auf die Eintrittskante, was zu 
Schaufelschwingungsanregung führt. Mittels instationärer numerischer Strömungssimula-
tionen der Turbine mit Spiralgehäuse berechnen die Autoren das zeitlich und örtlich auf-
gelöste Druckfeld in der gesamten Turbinenstufe. Aus den Druckverläufen wird eine ver-
einfachte zeitliche Druckdifferenzfunktion für die Anregung der Laufschaufel ermittelt, 
die anschließend in einer FEM-Analyse der Turbine agewendet werden kann. 
In den Arbeiten von Klaus [15], [16], werden die Untersuchungen an diesem Turbinenrad 
fortgesetzt, hier jedoch kombiniert mit verschiedenen Leitgittervarianten. Mithilfe von 
instationären CFD-Simulationen ausgewählter Betriebspunkte werden die strömungsin-
duzierten Wechselwirkungen zwischen Leitgitter und Laufrad analysiert. Die periodisch 
auf die Laufschaufeln wirkende Belastung wird auf zwei wesentliche Ursachen zurückge-
führt. In der reibungsbehafteten Strömung entstehen an der Austrittskante der Leitgitter-
schaufeln Geschwindigkeitsgradienten und Verwirbelungen (sog. Nachlaufdellen im Ge-
schwindigkeitsprofil), wodurch lokal instationäre Druckschwankungen entstehen. Die 
Stärke der Schwankungen wird vor allem durch die Dicke und Gestalt der Schaufeln und 
die Höhe der Geschwindigkeiten beeinflusst. Beim Durchfahren dieses Bereiches erfährt 
jede Laufschaufel diese periodische Druckschwankung, wodurch Schaufelschwingungen 
angeregt werden können. 
Ein weiterer Grund ist die potenzialtheoretische Wechs lwirkung, die zwischen zwei ge-
geneinander bewegten Gittern wirkt. Jedes umströmte Profil erzeugt eine Auftriebskraft, 
die sich in der strömungsmechanischen Potenzialtheorie durch eine Zirkulation um das 
Profil beschreiben lässt. Beim Durchfahren des Zirkulationsfeldes der Leitgitterschaufeln 
wird die Zirkulation der Laufschaufel verändert und somit auch die auf die Laufschaufel 
wirkende Auftriebskraft. Die periodischen Schwankunge  der Kraft können ebenfalls 
Schaufelschwingungen anregen. 
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Die beschriebenen Effekte nehmen mit steigendem Abstand von der Leitgitterschaufel ab, 
wobei nach Lambertz [4] die potenzialtheoretische Wchselwirkung bei geringem Ab-
stand hohe Schwankungswerte aufweist, jedoch mit größerem Gitterabstand exponentiell 
abnimmt und dann die Wirkung der Nachlaufdellen überwiegt (vgl. Abbildung 2.11). 
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Abbildung 2.11 Prinzipieller Verlauf der Wechselwirkungen in Abhängigkeit vom Abstand zw. Leit-
gitter und Laufrad (Lambertz [4]) 
Die berechneten Druckschwankungen sind am Eintritt in das Turbinenrad am größten und 
liegen in einer Größenordnung von ca. 10% des mittleren Totaldruckes am Eintritt in die 
Turbine. Eine Pauschalisierung ist jedoch nicht ohne Weiteres möglich, da die Schwan-
kungen vom Betriebspunkt und den sich dadurch einstellenden strömungsmechanischen 
Effekten und damit vom Turbinendesign selbst abhängen. In der Arbeit von Klaus [16] 
wird an Turbinen mit Leitgittern ein Anstieg der Schwankungsstärke mit steigender 
Drehzahl und Turbinendruckverhältnis nachgewiesen. 
Als weitere Beispiele für die Bestimmung und Modellierung der strömungsinduzierten 
Schaufelkräfte in Turbomaschinen sei auf die Untersuchungen von Dickmann [17] ver-
wiesen, in denen ebenfalls mithilfe von gekoppelten CFD- und FEM-Simulationen die 
Bauteilspannungen in den kritischen Resonanzstellen ines Diagonalverdichterlaufrades 
für den Einsatz in Abgasturboladern bestimmt werden. An dieser Stelle sei angemerkt, 
dass die Anregungsmechanismen in Verdichtern andere Ursachen haben, da hier kein 
Leitgitter vor, sondern nachgeschaltet ist. Jedoch wirken auch in Verdichterlaufrädern 
periodische Druckschwankungen auf die Schaufeln ein. 
Besonders hervorzuheben ist der Ansatz zur Modellierung der Anregungskräfte, den die 
Autoren in [18] vorschlagen. Auf Basis von numerischen Berechnungen, gestützt durch 
experimentelle Untersuchungen mittels DMS-Applikationen und Laser-Scan-Vibrometer-
Messungen, wird das modale Verhalten eines Diagonalverdichterlaufrades ermittelt. Die 
numerische Modalanalyse wird mit einem zyklisch symmetrischen FE-Modell durchge-
führt, Temperaturverteilungen im Bauteil sowie die V rsteifungswirkung aufgrund der 
(normiert) 
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Rotation werden dabei berücksichtigt. Die Schwingformen, der nach (Gl. 2.10) anregba-
ren Knotendurchmesser, werden anschließend in einerForced Response-Analyse näher 
untersucht. 
Die Autoren schlagen für die Bestimmung der Kräfte eine vereinfachte, diskrete Anre-
gungsfunktion vor, wobei angenommen wird, dass die Anregung des Verdichterrades 
harmonisch ist, mit wachsender Drehzahl ansteigt und hauptsächlich von den stromab 
liegenden Leitgitterschaufeln verursacht wird. An ei em Punkt der Austrittskante jeder 
Laufschaufel wird jeweils nur eine einzelne Kraft in Umfangsrichtung angesetzt, die über 
eine einfache Exponentialfunktion von der Drehzahl bhängig ist. Andere Anregungs-
quellen und Einflüsse werden vernachlässigt. 
Die experimentell und rechnerisch ermittelten Dehnungen werden jeweils auf die Werte 
bei maximaler Drehzahl bezogen und anschließend miteinander verglichen. Es werden 
daher nicht die absoluten Dehnungen, sondern die relativen Dehnungswerte der interes-
sierenden Schwingformen betrachtet. In den Ergebnisse  wird von einer hohen Überein-
stimmung zwischen den gemessenen und berechneten Beanspruchungsverläufen berich-
tet. 
Dieser Ansatz lässt sich einfach modellieren und ist daher für den Auslegungsprozess 
sehr gut geeignet. Zudem ist eine hohe Vergleichbarkeit verschiedener Designvarianten 
möglich. 
Die oben genannten Modellierungen der anregenden Kräfte in Turbomaschinen gehen in 
der Regel von einer ungestörten Strömung in der Turbine aus. Doch gerade bei Radialtur-
binen existieren vor allem in Teillastzuständen, Strömungsablösungen im Eintrittsbereich 
des Turbinenrades (Abbildung 2.12), die durch Fehlanströmung hervorgerufen werden. 
Obwohl Drehzahl und Expansionsverhältnis hier sehr klein sind, verursachen diese Strö-
mungsinhomogenitäten zusätzliche Kraftschwankungen auf die Laufschaufeln, die zur 
Resonanzanregung führen können. Die Anregungsfrequenz muss nicht zwingend ein 
Vielfaches von Leitgitterschaufelzahl und Drehzahl sein, sie wird vielmehr von den insta-
tionären Strömungsvorgängen bei der Ablösung der Strömung an der Laufschaufel be-
stimmt. Durch eine variable Leitgittergeometrie, bei d r der Leitschaufelwinkel je nach 
Betriebspunkt eingestellt werden kann, kann die Fehlanströmung verhindert werden, wo-
durch der Wirkungsgrad erhöht und die Kraftschwankungen minimiert werden können. 
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Abbildung 2.12 Turbinenlaufradanströmung bei starker Teillast (Stromliniendarstellung aus CFD – 
Simulation) 
Neben den hochfrequenten Anregungsmechanismen, die für das HCF-Verhalten bzw. für 
Resonanzschwingungen maßgeblich sind, existieren für Turbinen von Abgasturboladern 
weitere Anregungsquellen, die aus dem Aufladeverfahren resultieren. Bei der Aufladung 
von Dieselmotoren unterscheidet man zwei grundsätzliche Aufladeverfahren: Die Stau-
aufladung und die Stoßaufladung bzw. daraus abgeleitete Varianten. In Abbildung 2.13 
sind einige der Stoßaufladungsausführungen schematisch dargestellt. 
Bei der Stauaufladung (Konstant-Druck-Aufladung) sind alle Zylinder des Motors an eine 
Abgassammelleitung angeschlossen. Die Strömung wird vo  der Turbine in der Sammel-
leitung wie in einem Behälter aufgestaut. Die Druckstöße, die bei der Auspuffung aus den 
Zylindern entstehen, werden dadurch vergleichmäßigt, was in einer nahezu zeitlich kon-
stanten und gleichmäßigen Druckbeaufschlagung der Turbine resultiert. Diese Variante 
hat Vorteile beim maximal erreichbaren Turbinenwirkungsgrad. 
Bei der Stoßaufladung wird das Abgas aus mehreren Zyli dern in einer Leitung zusam-
mengefasst und direkt auf die Turbine gegeben, die dann mehrere Eintrittsstutzen hat. So 
beeinflussen sich die Gasströme der einzelnen Zylinder icht gegeneinander. Die Stoß-
aufladung hat gegenüber der Stauaufladung Vorteile b im Beschleunigungsverhalten und 
beim Teillastwirkungsgrad, weil die kinetische Energi  des Abgases besser ausgenutzt 
wird. Die Eintrittsstutzen (vgl. Abbildung 2.14) sind entsprechend ihrer Anzahl gleich-
mäßig über dem Umfang des Turbinenleitgittereintritts verteilt. 
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Abbildung 2.13 Schematische Darstellung verschiedenr Aufladevarianten nach Zinner [19] 
 
 
   
Abbildung 2.14 Turbineneintrittsgehäuse einer Radialturbine a.) 1 – Stutzen; b.) 3 – Stutzen 
Die Druckpulsation der Zylinder, die direkt am Turbinenleitgitter anliegt, erzeugt eine 
zeitlich-periodische Druckschwankung am Eintritt in die Turbine. Die Frequenz dieser 
Pulsation hängt ab von der Zündfrequenz des Motors und von der Anzahl der zusammen-
gefassten Zylinder in einem Stutzen, liegt aber in der Regel in einem Frequenzbereich 
unter 100 Hz, also um Größenordnungen unterhalb der ersten Eigenfrequenz typischer 
Stoßaufladung in 4-Stutzen-Konfiguration 
(2 Zylinder je Stutzen) 
Stoßaufladung in 2-Stutzen-Konfigurationen 
(4 Zylinder je Stutzen) 
Stoßaufladung in 2-Stutzen-Konfiguration 
mit Puls-Konverter 
Stoßaufladung in 1-Stutzen-Konfiguration 
(Multistoß) 
Stauaufladung in 1-Stutzen-Konfiguration 
Zylinder zur ATL-Turbine 
a) b) 
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Radialturbinenschaufeln. Diese Anregung kann daher bezüglich des HCF-Verhaltens ver-
nachlässigt werden. 
Da Druck und Temperatur in den verschiedenen Eintrittsstutzen in der Regel unterschied-
lich sind, stellen sich über dem Leitgitterumfang unterschiedliche Strömungsbedingungen 
ein, wie in Abbildung 2.15 illustriert. 
 
 
Abbildung 2.15 Schematische Darstellung der Druckunterschiede in den verschiedenen  
Eintrittsstutzen 
Diese Druckunterschiede bleiben auch nach der Durchströmung des Leitgitters in ver-
minderter Form erhalten. Bei jeder Umdrehung durchfahren die Schaufeln des Laufrades 
somit unterschiedliche Druckbereiche, woraus ebenfalls eine periodische Anregung resul-
tiert. Die Frequenzen dieser Anregung sind Vielfache der Drehzahl, je nach Eintrittsstut-
zenanzahl (Anzahl der unterschiedlichen Druckbereiche). Es kommt zur Überlagerung 
mit der Anregung aus dem Leitgitter. 
Beispielhaft zu diesem Problem sei auf die Arbeiten d r Autoren Palfreyman [20] oder 
Filsinger [21] verwiesen. Letztere analysieren mittels numerischer CFD-Simulation und 
Messungen die unterschiedlichen Strömungsbedingungen und die kritischen Resonanz-
stellen der Schaufeln bei der Pulsaufladung einer axialen Turbine. Sie konzentrieren sich 
dabei auf die oben beschriebene hochfrequente Anregu g niederer Ordnung aufgrund der 
ungleichmäßigen Beaufschlagung über dem Turbinenumfang. Die Druckschwankungen 
am Eintritt können den Messungen zufolge doppelt so hohe Werte, wie der mittlere Ein-
trittsdruck, annehmen. Die Folge ist, dass dadurch neben der Anregungsordnung, die aus 
der Leitgitterschaufelanzahl resultiert, zusätzliche Ordnungen zur Anregung der Lauf-
schaufeln führen. Im Campbell-Diagramm treten dann uch Resonanzpunkte auf, die 
nicht auf der Ordnung entsprechend der Leitschaufelzahl liegen. Bei axialen Turbinen 
kann die Anregung niederer Ordnung das HCF-Verhalten dominieren, da zum einen die 
Eigenfrequenzen einer Axialschaufel niedriger sind, als bei Radialturbinen vergleichbarer 
Unterschiedliche Drücke in den 
separaten Eintrittsstutzen 
(rot und gelb stehen symbolisch 
für unterschiedliche Druckni-
veaus) 
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Größe und dadurch die niedrigeren Anregungsordnungen bereits kritisch sein können. 
Zum anderen kommt der Umstand hinzu, dass die Einströmgehäuse von axialen Turbi-
nenstufen zwar aerodynamisch günstiger und verlustämer gestaltet werden können, je-
doch werden die Druckschwankungen weniger stark ausgeglichen, als es bei radialen 
Turbinenstufen der Fall ist. Weitere Informationen zur Beanspruchung von Radialturbi-
nenrädern ohne Leitgitter sind in den Arbeiten von Heuer [22], [23] und [24] zu finden. 
 
 
2.5 Dämpfung 
Jede real vorkommende Schwingung eines Bauteils klingt nach einer bestimmten Zeit ab, 
bzw. es stellt sich ein Gleichgewicht zwischen Energiezu- und abfuhr im System ein. Oh-
ne Dämpfung würden im Resonanzfall theoretisch unendlich hohe Amplituden auftreten, 
was praktisch nicht vorkommen kann. Sie ist also stets vorhanden und ein bestimmendes 
Maß für die tatsächlich auftretenden Bauteilbeanspruchungen. 
Die Schwingungsenergie wird aufgrund verschiedener M chanismen aus dem System 
abgeführt. Die Dämpfung in Schaufeln von Turbomaschinen kann in drei grundsätzliche 
Arten eingeteilt werden: 
• aerodynamische Dämpfung, 
• Strukturdämpfung und 
• mechanische Dämpfung. 
Die aerodynamische Dämpfung beruht auf der Interaktion der schwingenden Schaufel mit 
dem umströmenden Medium. Für eine wirksame aerodynamische Dämpfung müssen die 
Schwingausschläge relativ groß sein, so dass eine Rückwirkung auf die Strömungsgrößen 
(Druck, Geschwindigkeit) erzeugt wird. Dabei wird Energie aus der Schaufelbewegung in 
das Fluid abgeleitet. 
Der umgekehrte Fall kann auch eintreten. Bei dem als Flattern bezeichneten Effekt wirkt 
die periodische Änderung der Strömungsgrößen aufgrund der Schwingung als anfachende 
Kraft auf die Schaufel zurück. Man spricht hier von selbsterregter Schwingung, da die 
Ursache für die anregenden Kräfte die Schaufelschwingung selbst ist. 
Die aerodynamische Dämpfung tritt bei schlanken, axialen Verdichterschaufeln, aufgrund 
der großen Schwingamplituden, besonders hervor und liefert einen deutlichen Beitrag zur 
Gesamtdämpfung. In der Arbeit von Kammerer [25] sind Untersuchungen zum Einfluss 
der aerodynamischen Dämpfung in radialen Verdichterräd rn dargestellt. Die Ergebnisse 
zeigen eine starke, nahezu lineare Abhängigkeit der (a rodynamischen) Dämpfung vom 
Eintrittsdruck des Fluides in das Verdichterrad. Eine Verdoppelung des Eintrittsdruckes 
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kann die Dämpfung um bis zu 60% erhöhen, allerdings nur bei Schwingformen, die rela-
tiv große Schwingbewegungen im Eintrittsbereich der Schaufeln aufweisen, wie z.B. die 
erste Schaufelmodefamilie, die bei radialen Verdichterrädern als kritisch angesehen wird. 
Die Effekte werden durch die Untersuchungsergebnisse von Heinz [26] bestätigt, die die 
Dämpfung von schlanken Axialturbinenschaufeln der letzten Stufe einer Niederdruck-
kondensationsdampfturbine experimentell untersuchen. Die Autoren gehen hauptsächlich 
von aerodynamischer Dämpfung im System aus und ermitt ln ebenfalls einen linearen 
Anstieg der Dämpfung in Abhängigkeit des Gegendruckes, was dem Austrittsdruck aus 
der Turbinenstufe entspricht. Auch hier steigt die Dämpfungswirkung mit Verdoppelung 
des Gegendruckes um 60% an. 
Die Beispiele zeigen, dass das umgebende Medium einen erheblichen Einfluss auf die 
tatsächlichen Dämpfungswerte der Beschaufelung von Turbomaschinen haben kann, die 
Dämpfung somit auch betriebspunktabhängig ist. 
Für Radialturbinen sind bisher keine einschlägigen experimentellen Arbeiten zum direk-
ten Einfluss der aerodynamischen Dämpfungseigenschaften bekannt. Bei den kompakten, 
relativ massiven und steifen Schaufeln von Radialturbinen ist die absolute Schwingbewe-
gung sehr klein in Bezug auf die geometrischen Abmessungen. Es muss daher von einem 
relativ kleinen Einfluss der Schwingung auf die Strömungsparameter und damit auf die 
aerodynamische Dämpfung in Radialturbinen ausgegangen werden (vgl. Klaus [16]). 
Die Strukturdämpfung basiert auf dem inneren Verformungswiderstand des Materials, 
d.h. auf Vorgängen, die zu innerer Energiedissipation der Schwingbewegung führen. Sie 
ist daher auch schwingformabhängig. Für eine Berechnung der Dämpfung existieren bis-
her keine auf Turbomaschinen anwendbare Modelle. Vilmehr muss sie, wenn möglich, 
am konkreten Bauteil experimentell bestimmt werden. Für die Vorauslegungsphase wer-
den daher in der Regel Werte von ähnlichen Bauteilen v rwendet, die in ihren Eigen-
schaften bereits bekannt sind. 
Die mechanische Dämpfung beruht auf Energiedissipation aufgrund von äußeren Rei-
bungsvorgängen bei der Schwingbewegung. Sie stellt di  effektivste Art der Dämpfung in 
Turbomaschinen dar. Im axialen Turbinenbau werden verstärkt passive und mittlerweile 
auch aktive Dämpfungselemente zur Minimierung der Schwingungsausschläge verwen-
det. Die passiven Methoden basieren hauptsächlich auf Erhöhung der Reibung zwischen 
Schaufelfuß und Scheibe bzw. durch zusätzliche Elemente im Strömungsbereich zwi-
schen den Schaufeln. Die zusätzliche Reibung führt zu einer starken Dissipation der 
Schwingungsenergie. Einen tieferen Einblick in die Effekte und Methoden erhält man 
z.B. in den Beiträgen von Balmer [27] oder Panning [28], [29]. Aufgrund der integralen 
Bauweise der Radialturbinen besteht konstruktiv keine Möglichkeit, Reibeffekte zur 
Dämpfung von Schaufelschwingungen zu nutzen. 
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Für die Bestimmung der Dämpfungseigenschaften eines Bauteils haben sich zwei Verfah-
renen als praktikabel erwiesen. Die Bestimmung aus Abklingversuchen und das Verfah-
ren der Halbwertsbreite. Für die Bestimmung der Dämpfungswerte von schwach ge-
dämpften Systemen und unter Voraussetzung eines linare  Schwingverhaltens liefern 
diese Verfahren gute Ergebnisse. Ziel ist es, die modalen Dämpfungsparameter zu be-
stimmen. 
Betrachtet man die Bewegungsgleichung eines Ein-Massen-Schwingers 
)(tFxcxdxm =⋅+⋅+⋅ &&&       (Gl. 2.13) 
so ist der Dämpfungsgrad D (engl. damping ratio) definiert als: 
02 ωm
d
D =         (Gl. 2.14) 
mit: ω0 – Eigenkreisfrequenz des ungedämpften Systems 
 m – Masse 
 d – Dämpfungskonstante 
 c – Federsteifigkeit 
Der Dämpfungsgrad steht in direktem Zusammenhang mit dem logarithmischen Dekre-
ment Λ, dass aus Abklingversuchen ermittelt werden kann: 
22)2( Λ+
Λ=
π
D        (Gl. 2.15) 
Der Amplitudenverlauf in der Nähe einer Resonanzstelle, auch als Vergrößerungsfunkti-
on bezeichnet, ist vom Dämpfungsgrad abhängig. Das Maximum der Vergrößerungsfunk-
tion beträgt: 
2max 12
1
) (
DD
beiV D
−⋅
==Ω ω      (Gl. 2.16) 
mit: 20 21 DD −⋅= ωω  – Eigenkreisfrequenz des gedämpften Systems 
Bei sehr kleinem Dämpfungsgrad D, z.B. bei Radialturbinenschaufeln, gilt dann 
0ωω ≈D . Dies ist eine übliche Vorgehensweise selbst bei axialen Verdichterschaufeln 
mit vergleichsweise großen Dämpfungen. Somit vereinfacht sich (Gl. 2.16) zu: 
D
beiV
2
1
) ( 0max ≈=Ω ω       (Gl. 2.17) 
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Aus dem (theoretischen) Verlauf der Vergrößerungsfunktion V(Ω) in der Nähe einer Re-
sonanzstelle folgt, dass an den Stellen Ω1 = (1-D)ω0 und Ω2 = (1+D)ω0 der Wert von V 
auf 
max2
1
V  abfällt (vgl. Abbildung 2.16). 
Beim Verfahren der Halbwertsbreite wird der Dämpfungsgrad aus diesem Zusammen-
hang experimentell ermittelt, indem aus den Messwerten der Schwingungsanalyse in der 
Nähe der interessierenden Resonanzstelle die Werte Vmax, Ω1 und Ω2 bestimmt werden. 
Der Dämpfungsgrad kann dann wie folgt ermittelt werden: 
0
12
2ω
Ω−Ω=D        (Gl. 2.18) 
 
Abbildung 2.16 Verfahren der Halbwertsbreite zur Bestimmung des Dämpfungsgrades 
Dieses Verfahren kann bei Untersuchungen von erzwungenen Schwingungen, d.h. bei 
Anregung des Laufrades z.B. durch Messung der Schwingungsdehnungen mittels Tele-
metrie im Turboladerbetrieb, angewendet werden. Die Ermittlung der Dämpfung aus dem 
Abklingverhalten kann bei der experimentellen Modalan lyse z.B. mittels Laser-Scan-
Vibrometer durchgeführt werden. 
Experimentelle Analysen zeigen, dass die Strukturdämpfung unter anderem vom Schwin-
gungszustand abhängt (vgl. hierzu die Arbeiten von Irwanto [30], Klauke [31] oder Klaus 
[16]). Für die einzelnen Schaufelmodefamilien können z.B. stark unterschiedliche Dämp-
fungswerte festgestellt werden. Tabelle 2.2 zeigt de experimentell bestimmten Werte 
eines radialen Turbinenrades. Diese Werte sind mit dem Verfahren der Halbwertsbreite 
mittels Dehnungsmessungen im Betrieb des Turboladers ermittelt worden. 
 
ω0 Ω2 Ω1 Ω 
Vmax 
max
2
1
V
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Tabelle 2.2 Experimentell bestimmter Dämpfungsgrad für verschiedene Schaufelmodefamilien 
(Klaus [16]) 
Schaufel-
modefamilie 
Mode 1 Mode 2 Mode 3 Mode 4 Mode 5 Mode 6 
Dämpfungs-
grad 
0,5 10-4 1 10-4 1,3 10-4 0,75 10-4 1,4 10-4 0,6 10-4 
Für dasselbe Laufrad sind die Dämpfungswerte der ersten beiden Schaufelmodefamilien 
in Abklingversuchen auf 0,6 10-4 - 0,9 10-4 bestimmt worden. Da wie bereits erwähnt, in 
Radialturbinenlaufrädern praktisch nur die Strukturdämpfung vorhanden ist, liefern die 
ermittelten Werte aus beiden Versuchsmethoden vergleichbare Werte. 
Sipatov gibt in der Arbeit [7] die experimentell bestimmten Dämpfungswerte verschiede-
ner axialer Turbinen- und Verdichterlaufräder an. Diese sind in Tabelle 2.3 zusammenge-
fasst. 
Die Beispiele aus der Literatur zeigen, dass Radialturbinen im Vergleich zu axialen Tur-
bomaschinen deutlich kleinere Dämpfungswerte aufweisen. 
Tabelle 2.3 Experimentell ermittelte Dämpfungswerte verschiedener Laufräder (Sipatov [7]) 
Beispiel Dämpfungsgrad 
ATL Axialturbine 
ohne Dämpfungsdraht 
 
20 – 40·10-4 
Hochdruckaxialturbine 
ohne Dämpfungselemente 
mit Dämpfungselementen 
 
20 – 100·10-4 
50 – 250·10-4 
axiale Verdichterblisk 10·10-4 
 
Es zeigt sich aber auch, dass eine generelle Aussage über die Höhe der Dämpfung vorerst 
nicht getroffen werden kann. Aus numerischen Berechnungen lässt sich die Dämpfung 
nicht ermitteln. Sie muss vielmehr für die Bestimmung der Systemantwort bei Resonanz 
in numerischen Rechnungen vorgegeben werden. Eine übliche Vorgehensweise ist es 
daher, bei Rechenmodellen einen Dämpfungswert, der in iner realistischen Größenord-
nung liegt, anzunehmen und ggf. durch anschließende Messungen am Bauteil anzupassen. 
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2.6 Mistuning 
2.6.1 Vorbemerkungen 
Die Betrachtungen über das Schwingverhalten von Turbomaschinen in Abschnitt 2.2 ge-
hen von idealen Geometrie- und Materialeigenschaften aus. Das bedeutet, dass das integ-
rale Turbinenrad aus identischen zyklisch-symmetrischen Sektoren zusammengesetzt ist. 
Das ist der Idealfall, der praktisch nie vorkommt. Bedingt durch die Toleranzen der Ferti-
gungsmethoden weisen die Schaufeln in ihrer Geometrie und ihren Gefügeeigenschaften 
stets geringfügige Abweichungen auf. Die zyklische Symmetrie des Turbinenrades wird 
dadurch gestört. Die Geometrie und die Materialparameter beeinflussen die Eigenfre-
quenzen einer Schaufel, so dass an einem realen Turbinen ad die einzelnen Schaufeln 
stets leichte Unterschiede in ihren Eigenfrequenzen aufweisen. Dies wird als Verstim-
mung (engl. Mistuning) der Struktur bezeichnet. 
Die Eigenfrequenzen der modellhaft isoliert betrachteten Schaufeln werden als Schaufel-
Einzel-Frequenzen (engl. blade alone frequency) bzw. Schaufelfrequenzen bezeichnet. 
Obwohl die geometrischen Abweichungen und Unterschiede in den Schaufelfrequenzen 
in der Regel sehr gering ausfallen, sind die Veränderungen im Schwingverhalten des in-
tegralen Turbinenrades überproportional groß im Vergleich zum idealen Rad. Sie sind 
also nicht allein durch das veränderte Schwingverhalten der einzelnen Schaufel zu erklä-
ren, vielmehr entsteht aufgrund der Kopplung ein zusätzlicher Einfluss auf das Schwing-
verhalten eines verstimmten Rades. 
Vor allem im Bereich der Auslegung und Berechnung von Axialverdichtern sind umfang-
reiche Untersuchungen zum Mistuningeinfluss durchgeführt worden, da sich aus Ferti-
gungskostengründen, Leistungssteigerungen und höheren Festigkeitsanforderungen hier 
der Einsatz von Verdichtern in Blisk-Bauweise immer mehr durchsetzt. 
Zahlreiche experimentelle und theoretische Arbeiten b legen, dass die Problematik des 
Mistuningeinflusses auf das Schwingverhalten von beschaufelten Rotoren bereits seit 
langem bekannt ist. Von den früheren Arbeiten sei hier, neben zahlreichen anderen, auf 
die Arbeiten von Ewins [32], [33] und [34] verwiesen, die den entscheidenden Einfluss 
der Amplitudenüberhöhung bei verstimmten Systemen experimentell aufzeigen. Beglei-
tend dazu sind die Berechnungsmodelle zur Beschreibung verstimmter Schwingsysteme 
entwickelt worden z.B. von El-Bayoumy [35]. Aufgrund der beschränkt vorhandenen 
Computerressourcen basieren die frühen Modelle hauptsächlich auf Mehr-Massen-
Schwingmodellen zur Beschreibung des verstimmten beschaufelten Rotors. 
Auch in den neueren Arbeiten zu dieser Thematik basiert die Modellierung hauptsächlich 
auf diskrete gekoppelte Feder-Masse-Schwingsysteme, der n Ergebnisse jedoch zuneh-
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mend durch den Einsatz leistungsfähiger Computertechnik durch numerische Berechnun-
gen an realen Geometrien beschaufelter Rotoren bestätigt und detailliert werden können. 
Um einen Einblick in die Thematik zu bekommen, sei b ispielsweise auf die Untersu-
chungen von Feiner [36], Kenyon [37], Rivas-Guerra [38], [39], Xiao [40], Petrov [41] 
oder Nikolic [42] verwiesen. 
Diesbezüglich besonders hervorzuheben, ist an dieser Stelle die bereits erwähnte Arbeit 
von Klauke [31], in der die Erscheinungen und Auswirkungen von Mistuning auf das 
Schwingverhalten von realen und dadurch verstimmten Axialverdichterblisks in experi-
mentellen und numerischen Untersuchungen vergleichend b schrieben werden. Die Ver-
stimmung wird auf die Geometrieabweichungen der Schaufeln z.B. durch Werkzeugab-
nutzung im Fräsprozess zurückgeführt. Die modalen Eigenschaften der untersuchten Ver-
dichterblisks werden ermittelt und daraus die Verstimmungsverteilungen bestimmt, um 
Beurteilungsgrößen für die Charakterisierung des ver timmten Schwingungsverhaltens 
darzustellen. Die Schwingformen der realen Verdichterräder werden mit den Ergebnissen 
der Berechnungen an der idealen Geometrie verglichen. Zusätzlich wird auf die Proble-
matik der Verstimmung der Verdichter durch die Applikation von DMS-Streifen für 
Dehnungsmessungen eingegangen. 
Im Rahmen des FVV-Projektes Nr. 999 „Mistuning und Dämpfung“ wird ebenfalls der 
Einfluss von Mistuning auf das Schwingverhalten am Beispiel einer Radialturbine unter-
sucht. Es wird davon ausgegangen, dass die Verstimmung des Rades maßgeblich durch 
fertigungsbedingte Geometrieabweichungen verursacht wird. Auf Basis hochgenauer 
Schwingungsmessungen werden die modalen Parameter der Struktur, wie Eigenfrequenz 
und Dämpfung der Schaufeln bestimmt. Ein besonderer Fokus liegt hier bei der Bestim-
mung und Beschreibung der Dämpfungsparameter in der Struktur einer realen Radialtur-
bine. Diese Messungen bilden die Grundlage für weiter  numerische Untersuchungen, in 
denen das Schwingverhalten der realen Struktur realitätsnah wiedergegeben werden soll. 
Erste Ergebnisse sind in den Beiträgen von Kühhorn in [47] und [48] zusammengefasst. 
Zur Verifikation der Modelle und Berechnungsergebnisse ist, vor allem aufgrund der ho-
hen Leistungsfähigkeit und Genauigkeit moderner Schwingungsmesstechnik, die mess-
technische Erfassung von Schaufelfrequenzen realer, verstimmter beschaufelter Rotoren 
zu einem wesentlichen Bestandteil der neueren Arbeiten geworden. Näheres dazu, wird in 
Abschnitt 4.3 dargestellt. 
In den oben erwähnten Arbeiten haben sich zur Beschr ibung des Schwingverhaltens 
verstimmter Rotoren bestimmte Begriffe herausgebildt. Durch den historischen Bezug 
auf die axialen Verdichterrotoren bzw. idealisierte Testblisks, die je nach Stufe mit ca. 30 
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bis 100 Schaufeln pro Rad eine zu Radialturbinen vergleichsweise hohe Schaufelanzahl 
aufweisen, haben die Begriffe einen ausgeprägten statistischen Charakter. Die Übertra-
gung dieser Vorgehensweise auf ein integrales Radialturbinenrad mit 12 Schaufeln muss 
mit Bewertung der Ergebnisse überprüft werden. Für einen Vergleich mit den Ergebnis-
sen der bereits vorhandenen Arbeiten sollen die Begriff  dennoch hier beschrieben wer-
den, soweit sie in der vorliegenden Arbeit auch verwendet werden. 
 
Verstimmungsgrad Sk 
Der Verstimmungsgrad wird als Maß für die Größe oder Stärke der Verstimmung in ei-
nem gegebenen Rotor verwendet. Er ist definiert als die Standardabweichung der Schau-
felfrequenzen, bezogen auf die mittlere Schaufelfrequenz einer betrachteten Schaufel-
modefamilie k: 
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mit: Sk Verstimmungsgrad der Schaufelmodefamilie k 
fk Mittelwert der Schaufelfrequenzen der Schaufelmodefamilie k 
ZLA Schaufelanzahl 
fi,k Frequenz der i-ten Schaufel der Schaufelmodefamilie k 
 
Verstimmungsverteilung 
Neben der Angabe des Verstimmungsgrades ist auch die Verteilung der unterschiedlichen 
Schaufelfrequenzen im Turbinenrad von Bedeutung. Durch die Angabe der Frequenzab-
weichungen ∆fi der einzelnen Schaufeln wird die Verteilung charakterisiert: 
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Abbildung 2.17 Beispiel einer experimentell ermittelten Schaufelfrequenzverteilung einer Axialver-
dichterblisk mit 29 Schaufeln (aus Beirow [44]) 
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Amplitudenüberhöhung 
Ein wesentlicher Effekt bei Schwingungen verstimmter Systeme ist die bereits erläuterte 
Vergrößerung der Schwingamplituden und somit auch der Schwingbeanspruchung im 
Vergleich zum unverstimmten idealen System. Zur Quantifizierung wird der Amplitu-
denüberhöhungsfaktor eingeführt, der die maximale Amplitude einer Schwingform des 
„verstimmten“ Systems auf die maximale Amplitude der entsprechenden Schwingform 
des idealen Systems bezieht: 
(%)      
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AÜF =       (Gl. 2.21) 
„Amplitude“ kann sich je nach Betrachtungsweise auf die Schwingungsauslenkung oder 
die resultierende Schwingbeanspruchung beziehen. 
Die Höhe der Amplitudenüberhöhung hängt wesentlich von dem Verstimmungsgrad und 
der Verstimmungsverteilung ab. So zeigen z.B. die Arbeiten von Yui [49] oder Ewins 
[32] in theoretischen Berechnungsmodellen den Einfluss unterschiedlichster Verstim-
mungsverteilungen auf die maximal auftretende Amplitudenüberhöhung, die Werte zwi-
schen 130% – 210% betragen kann. 
Whitehead zeigt in [50] einen Ansatz, um die maximal ögliche Amplitudenüberhöhung 
abzuschätzen. Er stellt folgenden empirischen Zusammenhang zwischen Amplituden-
überhöhung und Schaufelanzahl ZLA  des Laufrades auf: 
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was nur eine grobe Abschätzung darstellt, aber dennoch in der Literatur oft genannt wird. 
Grundsätzlich ergibt die Recherche der einschlägigen Literaturstellen, dass Mistuning 
stets zu einer Erhöhung der maximal auftretenden Amplituden führt. 
 
 
2.6.2 Darstellung der Mistuningeffekte an einem Zwei-Massen-
Modell 
Bevor in den nächsten Abschnitten die Auswirkungen d s Mistunings auf das Schwing-
verhalten von Radialturbinen beschrieben werden, sollen im Folgenden anhand eines 
überschaubaren gekoppelten Zwei-Massen-Schwingsystems die grundlegenden Zusam-
menhänge verdeutlicht werden. Das Modell kann sicher in keiner Weise die exakten Re-
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sonanzeigenschaften eines beschaufelten Rotors wiedergeben. Vielmehr ist dieses Modell 
gewählt worden, weil die entsprechenden Gleichungen zur Bestimmung der Eigenwerte 
und Schwingantworten noch analytisch gelöst werden kö nen und die Darstellung der 
Ergebnisse übersichtlich ist. Dennoch sind die grundlegenden Effekte darstellbar. Die 
mathematischen Grundlagen der Ableitungen können unter anderem in den Lehrbüchern 
von Dresig [51] oder Soedel [52] nachgeschlagen werden. 
Abbildung 2.18 zeigt das gekoppelte Schwingsystem schematisch. Die Massen m1 und m2 
sollen dabei ein vereinfachtes Schaufelmodell abbilden, wobei die Federn c1 und c2 die 
Schaufelsteifigkeit und die Verbindung zur Nabe darstellen und ck die Kopplung zwi-
schen den Schaufeln realisiert. ck ist dabei deutlich kleiner als c1 und c2. Die Dämpfer d1 
und d2 sorgen für die Strukturdämpfung. 
 
 
 
 
Abbildung 2.18 Zwei-Massen-Schwingsystem 
Die Bilanzierung der an die Massen m1 und m2 angreifenden Kraftkomponenten führt auf 
die Bewegungsgleichungen des gekoppelten Systems: 
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mit: ϕ2 Phasenwinkel von F2 bezogen auf F1 
Durch Einsetzen der Exponentialansätze tt eBxeAx λλ ⋅=⋅= 0201   ,  in die homogene Form 
des Gleichungssystems erhält man die Beziehung zur Ableitung der charakteristischen 
Gleichung: 
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Bekannterweise gibt es nur nichttriviale Lösungen, wenn die Determinante der Koeffi-
zientenmatrix aus (Gl. 2.24) Null wird, woraus sich die charakteristische Gleichung zur 
Lösung der Eigenwerte λ bzw. Eigenfrequenzen ergibt. 
x1 x2 
m1 m2 d1 
c1 
d2 
c2 
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Man erhält zwei konjugiert komplexe Eigenwertpaare 2,12,12,1 ωδλ i±−= , wobei ω1,2 die 
Eigenkreisfrequenzen des gekoppelten Systems sind. 
Die Gesamtlösung des inhomogenen Differentialgleichungssystems setzt sich aus der 
homogenen und einer partikulären Lösung xp zusammen. 
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Aufgrund der Dämpfung des Systems klingt aber die allgemeine Lösung mit e-δt ab und 
im eingeschwungenen Zustand beschreibt nur noch die partikuläre Lösung xp die Bewe-
gung des schwingenden Systems. Für den interessierenden Fall des eingeschwungenen 
Zustands in der Resonanz reicht es also aus, die part kuläre Lösung darzustellen. 
Der Lösungsansatz für die partikuläre Lösung richtet sich nach der Form des inhomoge-
nen Teils der Differentialgleichung. Wegen der harmonisch anregenden Kräfte aus (Gl. 
2.23) folgt daher der Ansatz: 
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     (Gl. 2.27) 
Wiederum durch Einsetzen in (Gl. 2.23) können schließlich die Koeffizienten A und B 
bestimmt werden. 
Im Folgenden werden nun die Lösungen des gekoppelten Systems mit gleichen Massen 
m1 und m2 dargestellt, wobei anschließend durch Veränderung der Massen schrittweise 
eine Verstimmung des Systems erzeugt wird. Folgende Parameter wurden für das Bei-
spiel verwendet: 
m1 = m2 = m0 = 1 kg;  c1,2 = 100 kg/s²;  ck = 10 kg/s²;  d1,2 = 0,1 kg/s;  F1,2 = 1 N 
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a) Ergebnisse der Schwingung ohne Mistuning (m1 = m2) 
Mit den oben gewählten Parametern erhält man für das gekoppelte System die Eigenfre-
quenzen: 
ω1 = 10 Hz   (gleichphasige Schwingung, „KD = 0“) 
ω2 = 10,95 Hz (gegenphasige Schwingung, „KD = 1“) 
Entsprechend der beiden auftretenden Schwingformen für das System werden auch die 
anregenden Kräfte gleichphasig (Fall 1, ϕ2 = 0°) und gegenphasig (Fall 2, ϕ2 = 180°) an-
gesetzt. 
 
 
 
Abbildung 2.19 Amplituden-Frequenzgang der Schwingung ohne Mistuning 
Im Amplituden-Frequenzgang in Abbildung 2.19 wird deutlich, dass die gleichphasige 
Schwingung (ω1) nur durch die entsprechende gleichphasige Anregung zur Resonanz 
gebracht wird, entsprechend regt die gegenphasige Anregung nur die gegenphasige 
Schwingung (ω2) an. Beide Massen haben stets die gleichen Amplituden, sie unterschei-
den sich nur in der Phase zueinander (im Fall 2). 
Die beiden Schwingformen des gekoppelten Systems haben ufgrund der Kopplung bzw. 
der zusätzlich im Fall 2 wirkenden Feder ck leicht unterschiedliche maximale Amplituden 
in der Resonanz. Die Amplitude der gegenphasigen Schwingung beträgt hier nur ca. 90% 
der gleichphasigen Schwingung. 
 
 
 
Ω [Hz] 
A
m
pl
itu
de
 [m
] 
Auslenkung m1 Auslenkung m2 
Ω [Hz] 
gleichphasige Anregung gegenphasige Anregung 
2.6 Mistuning 41 
 
 
 
 
 
Abbildung 2.20 Darstellungen der Schwingantworten ohne Mistuning 
In Abbildung 2.20 sind die Verläufe der Auslenkunge dargestellt. Es wird deutlich, dass 
sich die Schwingformen nach der Form der Anregung richten, d.h. gleichphasige Anre-
gung führt immer zu gleichphasiger Schwingung, ebenso führt gegenphasige Anregung 
nur zu gegenphasiger Schwingung, unabhängig von der Anregungsfrequenz. Im Reso-
nanzfall tritt ein Phasenversatz zwischen den anregenden Kräften und der Schwingant-
wort von 90° auf. 
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b) Ergebnisse der Schwingung mit Mistuning (m1 = m2) 
Im Folgenden wird das System durch Veränderung der Massenwerte „verstimmt“. Dies 
geschieht über Variation eines Faktors K, sodass Masse m1 schrittweise größer und Masse 
m2 schrittweise kleiner wird. Entsprechend verändern sich die Eigenfrequenzen der iso-
liert betrachteten Massen, wodurch sich der Verstimmungsgrad des Systems nach (Gl. 
2.19) ergibt. 
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Die Federsteifigkeiten, Dämpfungswerte und Kräfte bl iben unverändert. Die Verstim-
mung des Systems hätte in gleicher Weise auch über Variation dieser Parameter gesche-
hen können. Zur besseren Übersicht und zur Darstellung der grundlegenden Effekte soll 
hier allerdings nur die Variation der Masse verwendet werden. 
Zur Diskussion der maximal auftretenden Amplituden des verstimmten Systems, ist zu 
beachten, dass sich die Amplitude des isolierten Schwingers ebenfalls mit Veränderung 
des Massewertes ändert. Die Amplitude verhält sich in diesem Fall umgekehrt proportio-
nal zur Eigenfrequenz. Die berechneten Amplituden ds verstimmten, gekoppelten Sys-
tems müssen deshalb je nach Verstimmungsgrad auf die (theoretische) Amplitude der 
jeweiligen isolierten Masse bezogen werden, um ausschließlich den Einfluss des Mistu-
nings auf die Amplitudenüberhöhung im gekoppelten System zu identifizieren. 
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In Abbildung 2.21 und Abbildung 2.22 sind die Verläufe der Eigenfrequenzen und der 
normierten Amplituden des gekoppelten Systems in Abhängigkeit des Verstimmungsgra-
des dargestellt. Im Frequenzverlauf wird deutlich, dass sich im Bereich geringer Ver-
stimmung bis ca. 4%, die Eigenfrequenzen des gekoppelten Systems kaum ändern, im 
Vergleich zu den isoliert betrachteten Eigenfrequenzen. Ab einem Verstimmungsgrad von 
ca. 5% gehen die Eigenfrequenzen des gekoppelten Systems in die Eigenfrequenzen der 
isoliert betrachteten Schwinger über. Das Phänomen, d r mit steigendem Verstimmungs-
grad auseinanderdriftenden Eigenwerte bzw. Eigenfrequenzen (im engl. auch als eigenva-
Amplitude des isolierten 
Schwingers 1 
Amplitude des Schwingers 1 im 
gekoppelten, verstimmten System 
normierte Amplitude des Schwin-
gers 1 im gekoppelten, verstimm-
ten System 
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lue loci veering), ist unter anderem auch in den Beiträgen von Wei [53], [54] und Götting 
[55] beschrieben. Im Bereich geringer Verstimmung dominiert demnach noch das 
Schwingverhalten des gekoppelten Systems. Mit ansteigendem Verstimmungsgrad über-
wiegt zunehmend das Schwingverhalten des jeweiligen Schwingers. 
 
Abbildung 2.21 Verlauf der Eigenfrequenzen in Abhängigkeit des Verstimmungsgrades 
Der in Abbildung 2.22 dargestellte Verlauf der Amplituden des verstimmten Systems 
weist den in allen Literaturstellen angegebenen Charakter auf. Die maximalen Amplitu-
den wachsen mit zunehmendem Verstimmungsgrad an, erreichen ein Maximum und fal-
len dann wieder stetig ab. Ein lokales Minimum ist im Verlauf dieser „normierten“ Amp-
lituden nicht zu erkennen, vielmehr nähern sich die Amplituden mit weiter ansteigendem 
Verstimmungsgrad wieder asymptotisch den Ausgangswerten an. 
 
Abbildung 2.22 Verlauf der berechneten Amplituden in Abhängigkeit des Verstimmungsgrades 
Übergangsbereich* 
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Auffallend in dem betrachteten Fall ist, dass der Vlauf der Amplituden gerade bei ca. 
5% Verstimmungsgrad das Maximum erreicht, also in dem Bereich (*markiert in 
Abbildung 2.21), in dem die Eigenfrequenzen des gekoppelten Systems in die Eigenfre-
quenzen der isolierten Schwinger übergeht. Der Bereich, in dem das gekoppelte 
Schwingverhalten noch dominant ist, die Eigenfrequenz des gekoppelten Systems aber 
dicht an einer Einzelfrequenz eines Schwingers ist, begünstigt scheinbar die Übertragung, 
der insgesamt in das System eingebrachten Schwingungsenergie auf diesen Schwinger 
und führt dadurch entsprechend zu hohen Amplituden. 
Zur Illustration der Mistuningeffekte werden im Folgenden zwei Fälle betrachtet: 
1. Das System bei 5% Verstimmungsgrad, da hier die höchsten Amplitudenüberhö-
hung auftreten. 
2. Das stark verstimmte System bei 20% Verstimmungsgrad  
 
 
Verstimmungsgrad 5% 
 
Abbildung 2.23 zeigt den Amplituden-Frequenzgang des v rstimmten Systems mit 5% 
Verstimmungsgrad. Resonanz tritt nun unabhängig von dem Anregungsfall in beiden 
Schwingformen bzw. bei beiden Eigenfrequenzen auf. Eine Anregungsform regt nicht 
mehr ausschließlich den entsprechenden Knotendurchmesser an. Die Amplituden sind 
jedoch stark verschieden. Die größten Amplituden treten immer noch dann auf, wenn 
Phasengleichheit zwischen Anregung und Schwingung besteht. 
 
 
 
 
Abbildung 2.23 Amplituden-Frequenzgang des verstimmten Systems (Verstimmungsgrad 5%) 
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In den Resonanzpunkten haben die Schwinger unterschi dli e Amplituden, d.h. es 
kommt zur Lokalisierung der Schwingung. Es tritt eine maximale Amplitudenüberhöhung 
von ca. 117% bei der gleichphasigen und ca. 124% bei der gegenphasigen Anregung auf. 
 
 
 
 
Abbildung 2.24 Darstellungen der Schwingantworten (Verstimmungsgrad 5%) 
In den Verläufen beider Schwinger in Abbildung 2.23 treten bei bestimmten Anregungs-
frequenzen Stellen mit Null – Ausschlag auf, was auf die Schwingungstilgung zurückzu-
führen ist. An diesen Stellen dreht sich die Phase dieses Schwingers um 180°. Das bedeu-
tet, dass in dem oben dargestellten Fall (Abbildung 2.23 linke Seite) beide Schwinger 
aufgrund der gleichphasigen Anregung bei Ω < 10,5 Hz gleichphasig schwingen und für 
Ω > 10,5 Hz gegenphasig schwingen, weil sich die Phase von Schwinger 2 (blau) um 
180° gedreht hat. Bei Ω = 11,2 Hz dreht sich dann die Phase von Schwinger 1 (rot) um 
180°, d.h. die Massen schwingen nun wieder gleichphasig. Aufgrund dieses Verhaltens 
folgt die Schwingung bei einer Anregungsfrequenz zwischen den Eigenfrequenzen nicht 
der Anregungsform, sondern schwingt genau dieser entgegengesetzt. 
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Verstimmungsgrad 20% 
 
 
      
Abbildung 2.25 Amplituden-Frequenzgang des verstimmten Systems (Verstimmungsgrad 20%) 
 
 
 
 
 
 
Abbildung 2.26 Darstellungen der Schwingantworten, Verstimmungsgrad 20% 
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Abbildung 2.25 und Abbildung 2.26 zeigen die Zusammenhänge für das stark verstimmte 
System mit 20% Verstimmungsgrad. Es gelten prinzipiell die gleichen Aussagen, wie bei 
geringer Verstimmung. Es wird jedoch deutlich, dass da  Schwingverhalten des Systems 
hauptsächlich von dem Schwingverhalten der jeweils als isoliert betrachteten Massen 
gekennzeichnet ist. In Abbildung 2.21 zeigt sich bereits, dass die beiden Eigenfrequenzen 
des Systems im Prinzip den Eigenfrequenzen der isolierten Massen entsprechen und im 
Amplituden-Frequenzgang in Abbildung 2.25 wird deutlich, dass nur jeweils die Masse in 
Resonanz ist, deren Eigenfrequenz der Anregungsfrequenz gleich ist. 
Ein Einfluss der Anregungsform (gleich- oder gegenphasig) auf die Schwingform ist 
nicht mehr erkennbar. Die Kopplung hat demnach kaum noch einen Einfluss auf das 
Schwingverhalten des Systems. 
Die hier dargestellten Aussagen, beschreiben die grundlegenden Phänomene des Schwin-
gungsverhaltens eines verstimmten Systems. Die berechneten Zahlenwerte für Eigenfre-
quenz, Verstimmungsgrad und Amplituden gelten nur für die Parameter des gewählten 
Beispiels des einfachen Zwei-Massen-Systems und sollen nicht auf die komplexen geo-
metrischen Verhältnisse eines Turbinenrades verallgmeinert werden. 
Die genannten Effekte, wie Frequenzverschiebung, Amplitudenüberhöhung, Lokalisie-
rung und die Phasenbeziehung zwischen Anregungs- und Schwingform in Abhängigkeit 
des Verstimmungsgrades werden im Abschnitt 5 auf die Zustände realer, verstimmter 
Radialturbinenräder bezogen. 
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3 Berechnung der Schwingbeanspruchung radia-
ler Turbinenräder 
3.1 Vorbemerkung 
Die Ermittlung der zu erwartenden maximalen Schwingbeanspruchungen der Turbinen-
schaufeln ist die wesentliche Aufgabe zur Sicherstellung der Betriebsfestigkeit. Als Be-
wertungsgröße für die Schwingsicherheit sind die bei einer angeregten Eigenfrequenz 
auftretenden Spannungsamplituden (engl. alternating stress) maßgeblich. Schließlich 
muss für eine Bewertung der Zuverlässigkeit der Struktur der Vergleich mit den entspre-
chenden zulässigen Dauerschwingfestigkeiten erfolgen. 
In Abschnitt 2 sind die wesentlichen Grundlagen beschrieben, die notwendig sind, um in 
numerischen Rechnungen die Reaktion des Turbinenrads bei erzwungenen Schwingun-
gen zu ermitteln. Neben der Beschreibung des Schwingverhaltens des Turbinenrades 
muss das Berechnungsmodell auch die wesentlichen Eigenschaften der anregenden Kräfte 
und der Strukturdämpfung wiedergeben. In diesem Abschnitt soll ein Berechnungsmodell 
vorgestellt werden, mit dem es möglich ist, die zu erwartenden kritischen Schwingbean-
spruchungen zu ermitteln. Das Modell soll relativ einfach sein, so dass es für die Anwen-
dung im Designprozess schnell auf eine größere Anzahl an Designvarianten angewendet 
werden kann. Dabei sollen die kritischen Schwingformen identifiziert und bezüglich ihrer 
„Anregbarkeit“ bewertet werden, so dass grundlegende Hinweise für die Gestaltung von 
Turbinenschaufeln abgeleitet werden können. Schließlich sollen zur Verifizierung des 
Berechnungsmodells die Ergebnisse mit Messungen der Schwingbeanspruchung von ver-
schiedenen Turbinenrädern verglichen werden. 
 
 
3.2 Berechnungsmodell zur Analyse erzwungener 
Schwingungen 
Zur Durchführung der Analyse sind mehrere Teilschritte erforderlich, die im Folgenden 
beschrieben werden sollen: 
 
1. Erstellung einer (beliebigen) Turbinenradsektorgeomtrie (Schaufel mit Nabenkörper, 
optional auch mit Wellenstück) im CAD Programm (Abbildung 3.1). 
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Abbildung 3.1 CAD-Modell des Turbinenradsektors 
2. Vernetzung des Turbinenradsektormodells, wobei der Schaufelbereich feiner vernetzt 
wird, da hier mit den wesentlichen Dehnungen und Verformungen zu rechnen ist 
(Abbildung 3.2). 
 
Abbildung 3.2 Darstellung des FE-Netzes des Turbineradsektors 
3. Zusammensetzen des Turbinenrades aus mehreren Sektoren zu einem zyklisch – 
symmetrischen Vollmodell (Abbildung 3.3). Ein Sektor ist mit ca. 10000 Elementen 
höherer Ordnung vernetzt, für die Rechnung des Vollmodells ergibt das einen Frei-
heitsgrad von ca. 550000. 
 
Abbildung 3.3 Darstellung des FE-Netzes des integralen Turbinenrades 
4. Modalanalyse zur Ermittlung der Schwingformen und Eigenfrequenzen (Resonanz-
punkte) des Systems mit der Mode-Superposition-Methode (Abbildung 3.4). 
3 Berechnung der Schwingbeanspruchung radialer Turbinenräder 50 
Es werden alle Eigenfrequenzen bestimmt, die im Drehzahlbetriebsbereich der Turbi-
ne durch die erste Leitgitteranregungsordnung angeregt werden können. 
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Abbildung 3.4 Darstellung einer Schwingform aus der Modalanalyse des Rades 
Damit kann ein Campbell-Diagramm für verschiedene Leitgitter-Laufradschaufelzahl 
- Kombinationen für die möglichen Resonanzstellen erstellt werden. 
 
5. Analyse der erzwungenen Schwingungen an den zuvor ermitt lten Resonanzpunkten 
mit einer harmonischen Kraftanregung (Harmonic Respon e Analysis, HRA). Ent-
sprechend der Mode-Superposition-Methode werden alle zuvor berechneten Eigen-
schwingformen für die Berechnung der Strukturantwor zugrunde gelegt. Es wird ein 
einheitlicher Dämpfungsgrad von D = 0,5.10-4 für alle Berechnungen vorgeben. 
Die Krafteinleitung geschieht dabei an allen Schaufeleintrittskanten identisch mit ei-
ner Einheitskraft in Umfangsrichtung. Die Kraft wird gleichmäßig auf die Eintritts-
kante jeder Schaufel verteilt. Die Kraftamplitude ist für alle Schaufeln identisch. 
Das Rad wird bei der Berechnung als stillstehend betrachtet. Einflüsse auf das 
Schwingverhalten durch gyroskopische Effekte (z.B. Kreiselwirkung, Präzision) wer-
den daher nicht berücksichtigt. Entsprechend müssen ab r die Kräfte als umlaufende 
Welle gemäß den Ausführungen im Abschnitt 2.3 modelliert werden. Zur Erfüllung 
der Resonanzstellenbedingung (Gl. 2.10) bzw. der phasenrichtigen Anregung der 
Radschwingformen ist es erforderlich, zwischen den Kräften an den Schaufeln eine 
Phasendifferenz entsprechend der Knotendurchmesser anzugeben. Dies kann durch 
die Einstellung von Real- und Imaginärteil der Kräfte realisiert werden. Mit (Gl. 3.1) 
lässt sich die Kraftverteilung an den Schaufeln entsprechend des gewünschten Kno-
tendurchmessers vorgeben (Abbildung 3.5). 
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Abbildung 3.5 Schematische Darstellung der Kraftverteilung bei unterschiedlicher Knotendurchmes-
seranregung 
 
6. Auswertung der komplexen Amplituden bezüglich der maxi alen Schwingbeanspru-
chungen (von Mises Vergleichsspannungen) bzw. Auswertung der Ausschläge an 
verschiedenen Phasenwinkeln der Schwingperiode, um den Verlauf der Schwing-
amplituden der Schaufeln im Rad darzustellen. Eine ausreichend kontinuierliche Dar-
stellung einer gesamten Schwingperiode kann schon bei einer Schrittweite des Pha-
senwinkels von 10° – 15° erreicht werden. 
 
 
3.3 Bemerkungen zu den Grenzen des Modells 
Zur effektiven Anwendung im Designprozess basiert das vorgestellte Modell auf einigen 
Idealisierungen. Sie sollen im Folgenden kurz diskut ert werden. 
Die (ideale) Schaufel- und Nabenkörpergeometrie des Turbinenrades wird exakt abgebil-
det. Aufgrund der leistungsstarken CAD und CAE Programme sowie der Schnittstellen ist 
eine Vereinfachung der Schaufelgeometrie nicht notwendig. Einige Geometriedetails am 
Nabenkörper, die keinen wesentlichen Einfluss auf das Schwingverhalten, insbesondere 
der Schaufeln haben, können im FE-Modell vereinfacht werden. 
In allen durchgeführten Rechnungen ist das Turbinenrad icht eingespannt. In der Realität 
ist das Turbinenrad über die angeschweißte Welle mit dem Verdichter verbunden und in 
Kraftanregung KD 6 Kraftanregung KD 0 
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den hydrodynamischen Gleitlagern gelagert. Eine realitätsnahe Modellierung der Bedin-
gungen in den Gleitlagern ist nahezu unmöglich, da die genauen betriebsabhängigen Be-
dingungen in den Lagern unbekannt sind. In Abschnitt 3.4 wird der Einfluss unterschied-
licher Lagerungsbedingungen für das Turbinenrad untersucht und gezeigt, dass die Identi-
fizierung der kritischen Schaufelmoden durch eine freie, nicht eingespannte Lagerung 
möglich ist. Die Modellierung der Turbine ohne Welle und ohne Einspannung ist dem-
nach ausreichend für die in dieser Arbeit angestrebten Untersuchungen der kritischen 
Schaufelmoden. 
Als wesentliche Unbekannte in der Modellierung müssen die Verteilung und Größe der 
anregenden Schaufelkräfte angesehen werden. Messungen von Kraftverteilungen auf den 
Schaufeln im Betrieb sind in Turbinenrädern dieser Größenordnung nahezu unmöglich. 
Zur numerischen Bestimmung der strömungsinduzierten, instationären Druckkräfte, die 
auf die gesamte Schaufeloberfläche wirken, sind aufwendige, zeitintensive CFD-
Simulationen notwendig, die für jeden möglichen Resonanzpunkt im Campbell-
Diagramm durchgeführt werden müssten. Da die Strömungsverhältnisse in der Turbine 
vom Schaufeldesign selbst abhängen, kann für jede Designvariante eine gesonderte CFD-
Simulationen notwendig werden. Im Auslegungsprozess bzw. bei der strukturmechani-
schen Bewertung einer Vielzahl von Designvarianten ist diese Vorgehensweise zum heu-
tigen Stand der Rechentechnik keinesfalls praktikabel durchführbar. Unter der Annahme, 
dass die Anregung des Turbinenlaufrades hauptsächlich durch die Leitgitterschaufeln 
verursacht wird, ermöglicht das Modell mit einer Einheitslast an den Schaufeleintrittskan-
ten zumindest qualitativ die Abbildung der wesentlichen Interaktionseffekte zwischen 
Leitgitter und Laufrad. Die Annahme einer harmonisch anregenden Kraft ist ebenfalls 
eine Vereinfachung, jedoch für die dominierende Anregung durch die nahezu gleichmä-
ßig am Umfang verteilten Leitgitterschaufeln und bei konstanter Drehzahl des Laufrades 
führt diese Vorgehensweise zu guten Ergebnissen. Für eine vergleichende Analyse der 
Schaufel- bzw. Radschwingformen verschiedener Designvarianten ist die Vorgehenswei-
se anwendbar. 
Gleiches gilt für die Wahl des Dämpfungsgrades der Struktur. Die Ausführungen in Ab-
schnitt 2.5 zeigen, dass der Dämpfungsgrad für verschiedene Turbinendesignvarianten 
und Schwingformen zwar klein ist, aber relativ stark variieren kann. Die Dämpfung ist 
von der Schwingform und somit auch vom Schaufeldesign abhängig und kann praktisch 
erst in Versuchen mit Prototypen ermittelt werden. Die Annahme eines Wertes, der für 
alle Schaufelmoden gleich ist, ist aber konform mitder Annahme einer Einheitslast für 
alle Schwingformen. Unter Annahme eines linearen Schwingungssystems existiert fol-
gender Zusammenhang zwischen Schwingbeanspruchung, Kraftamplitude F0 und Dämp-
fungsgrad D: 
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D
F
Schwingung
0~σ        (Gl. 3.2) 
Sollten aus weiterführenden Untersuchungen und Messungen genauere Kenntnisse über 
die anregenden Kräfte bzw. Dämpfungseigenschaften der Struktur vorhanden sein, kön-
nen die mit dem Modell berechneten Beanspruchungen ohne weiteres entsprechend ska-
liert werden. Veränderung der Kraftverteilung bzw. nichtlineare Effekte werden jedoch 
nicht berücksichtigt. 
Unter realen Betriebsbedingungen hat die Rotation (Fliehkraftversteifung und spin softe-
ning-Effekt) sowie die Temperaturabhängigkeit des E-Moduls einen Einfluss auf die Stei-
figkeit bzw. Eigenfrequenzen der Struktur. Abbildung 3.6 zeigt beispielhaft die Änderung 
der Frequenz des Schaufelmode 1durch den Einfluss der Rotation (Fliehkraft und gyro-
skopische Effekte) und der (angenommenen) Bauteiltemperatur. Bezogen auf die Schau-
felfrequenz bei 20°C und ohne Rotation erhöht sich d e Schaufelfrequenz des rotierenden 
Rades bei Maximaldrehzahl um ca. 2,5%. Bei höheren Temperaturen sinkt die Eigenfre-
quenz wiederum um ca. 5% ab. 
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Abbildung 3.6 Einfluss von Fliehkraft und Bauteiltemperatur auf die Schaufelfrequenzen 
(Bsp.: Schaufelmode 1, berechnet am beidseitig eingespannten Turbinenradsektor) 
Da sich die Effekte teilweise gegeneinander aufheben und das grundlegende Schwingver-
halten dadurch nicht verfälscht wird, werden alle Rechnungen unter Raumtemperatur und 
ohne Rotation gerechnet. Somit ist auch eine besser V gleichbarkeit der numerischen 
Ergebnisse verschiedener Schwingformen gegeben. 
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3.4 Betrachtung verschiedener Einspannbedingungen 
Das Schwingverhalten eines radialen Turbinenrades ist bereits in Abschnitt 2.2 beschrie-
ben worden. Das Kopplungsdiagramm mit den Eigenfrequenzen des nicht eingespannten 
Turbinenrades ist in Abbildung 2.4 dargestellt. In diesem Abschnitt sollen nun die be-
rechneten Schwingbeanspruchungen beschrieben werden un  dabei auf verschiedene Ein-
spannbedingungen für das Turbinenrad eingegangen werden. In Abbildung 3.7 sind vier 
verschiedene Einspannbedingungen für das zu untersuchende Turbinenrad dargestellt: 
Turbinenrad frei, Turbinenrad fest eingespannt am Übergang zur Welle, Turbinenrad mit 
Welle frei, Turbinenrad mit Welle eingespannt am Wellenende. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Abbildung 3.7 Darstellung verschiedener Einspannbedingungen für das Turbinenradmodell 
Keine der vier Varianten kann die realen Eigenschaften der Welle in den Gleitlagern wie-
dergeben. Sie stellen eher die (stark übertriebenen) Grenzfälle der wahren Einspannbe-
dingungen dar. 
Die ermittelten Eigenfrequenzen, geordnet nach Knote durchmesser für alle vier Ein-
spannbedingungen, sind im Kopplungsdiagramm Abbildung 3.8 dargestellt. Ein Ver-
gleich zeigt deutlich, dass die Schwingformen ab zwei Knotendurchmessern nicht mehr 
von der Einspannbedingung beeinflusst werden. Die schaufeldominanten Schwingformen 
verändern sich nicht. 
...mit Welle frei ...mit Welle eingespannt 
Turbinenrad eingespannt Turbinenrad frei 
Fix in x, y, z 
Fix in x, y, z 
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Abbildung 3.8 Kopplungsdiagramm für verschiedene Einspannbedingungen 
Der Einfluss auf die Schaufelschwingungen ist abhängig vom Verhältnis der Schaufelstei-
figkeit zur Steifigkeit des Nabenkörpers. Schwingunsuntersuchungen an Dampfturbinen-
laufstufen verschiedener Konfigurationen von Kellerr in [75] zeigen den Zusammenhang 
zwischen der Steifigkeit der Radscheibe (Nabenköroper) und den Eigenfrequenzen der 
KD Schwingformen einer Schaufelmodefamilie, der schematisch in Abbildung 3.9 darge-
stellt ist. 
Mit zunehmender Steifigkeit verringert sich der gegenseitige Einfluss der Schaufel-
schwingungen. Bei starrer Nabe sind die Schaufelschwingungen voneinander entkoppelt. 
Aufgrund der Geometrie und Masseverhältnisse ist der Nabenkörper bei Radialturbinen 
deutlich steifer als die Schaufeln. Daraus folgt, dass nur Schwingformen mit niedriger 
KD-Anzahl beeinflusst werden. Lediglich KD0 und KD1 Schwingformen werden durch 
Modellierung der Welle und der verschiedenen Einspanbedingungen beeinflusst, bzw. es 
kommen weitere Schwingformen der Welle hinzu, diese sind aber unkritisch für die 
Schaufelschwingungen, da sie diese nicht beeinflussen. Die verschiedenen Einspannbe-
dingungen beeinflussen demnach lediglich die Schwingungen der Nabe und der Welle, 
die keine Schwingungen größer KD1 in dem schaufelrelevanten Frequenzbereich ausfüh-
ren können. 
 
Mode 1 
Mode 2 
Mode 3 
Mode 4 
Mode 5 
Mode 6 
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Abbildung 3.9 Schematischer Zusammenhang zwischen Nabensteifigkeit und Eigenfrequenzen der 
KD Schwingformen (nach Kellerer [75]) 
Die für alle Eigenschwingformen berechneten Schwingbeanspruchungen in Abbildung 
3.10 bestätigen die Aussage. Bei den kritischen Schaufelmoden gibt es keine signifikan-
ten Änderungen in den Beanspruchungswerten bei veränd ten Einspannbedingungen.
 
Abbildung 3.10 Berechnete Beanspruchungen bei verschiedenen Einspannbedingungen 
Es zeigt sich ebenfalls deutlich, dass für dieses Turbinenrad die Schaufelmode 4 und 6 die 
höchsten Beanspruchungswerte aufweisen und damit als die kritischen Schwingformen 
identifiziert werden können. Daneben zeigen auch die Schaufelmodefamilien 2 und 3 
Mode 1 
Mode 2 
Mode 3 
Mode 4 
Mode 5 
Mode 6 
Schwingformen, die durch Einspan-
nung oder Welle hinzukommen 
starre Nabe 
elastische Nabe 
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relativ hohe Werte, wohingegen die Schaufelmodefamilien 1 und 5 im Vergleich dazu nur 
sehr geringe Schwingbeanspruchungen aufweisen. Die Besonderheit bei Schaufelmode-
familie 5 wurde bereits kurz im Abschnitt 2.2 angesprochen. Die Beeinflussung durch die 
relativ stark ausgeprägten Nabenschwingungen kann demnach auch zu unkritischen Be-
anspruchungen in den Schaufelschwingungen führen. Eine Diskussion über die Anreg-
barkeit von verschiedenen Schaufelmoden folgt in Abschnitt 3.6. 
Abschließend lässt sich aus den Darstellungen der verschiedenen Einspannbedingungen 
und zur Modellierung der Welle schlussfolgern, dass für die Identifikation und für die 
weitere Untersuchung der kritischen Schaufelmoden di  Modellierung des Turbinenrades 
ohne Welle ausreichend ist und auch die Einspannbedi gung keinen dominierenden Ein-
fluss hat. Alle weiteren Untersuchungen sind daher am nicht eingespannten Turbinenrad 
ohne Welle durchgeführt. 
 
 
3.5 Einfluss des Knotendurchmessers auf die Schwing-
beanspruchung 
In Abbildung 3.8 und Abbildung 3.10 ist bereits erknnbar, dass die Anzahl an Knoten-
durchmessern einen Einfluss auf die Eigenfrequenzen und die resultierenden Schwingbe-
anspruchungen hat. Die Auswirkungen sollen nun am Beispiel der kritischen Schaufel-
modefamilie 4 genauer untersucht werden. 
In Abbildung 3.11 sind die zur Schaufelmodefamilie 4 gehörenden Eigenfrequenz- und 
Beanspruchungswerte, bezogen auf den Knotendurchmesser, angegeben. Die Schwing-
formen mit KD1 und KD3 - KD6 befinden sich in einem sehr engen Frequenzbereich von 
ca. 9200 Hz bis 9350 Hz. Die Schwingbeanspruchungen liegen in einem Bereich von ca. 
90% - 100% des Maximalwertes, der bei KD 6 erreicht wird. Die Eigenfrequenz der KD2 
Schwingform liegt mit 9501 Hz deutlich höher, die Banspruchung liegt aber ebenfalls 
bei 90% vom Maximalwert. 
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Abbildung 3.11 Eigenfrequenzen und Beanspruchungen i  Abhängigkeit des Knotendurchmessers 
der Schaufelmodefamilie 4 
In Abbildung 3.12 sind die zur Mode 4 KD0 berechnete  Ergebnisse dargestellt. Die Dar-
stellung der Verschiebungen in Umfangsrichtung der 12 Schaufeln zeigt, dass die 
Schwingform eine KD0 Schwingform ist (es besteht kein Phasenunterschied zwischen 
den Schaufelschwingungen). Ausschließlich die KD0 Anregung führt hier zu einer signi-
fikanten Schwingbeanspruchung. Bei Anregung in Form von KD1 bis KD6 entstehen 
keine wesentlichen Beanspruchungen. Gleiches gilt entsprechend für alle weiteren KD 
Schwingformen. In Abbildung 3.13 sind die Ergebnisse für die KD2 Schwingform 
dargestellt. 
Die Ergebnisse bestätigen die Forderung der Phasengleichheit zwischen Schwingform 
und Anregungsverteilung als notwendige Resonanzbedingung. 
 
Abbildung 3.12 Schwingform, Schaufelauslenkungen und Beanspruchungen für das verstimmte Tur-
binenrad, Schaufelmode 4, KD0, 8550 Hz 
Frequenzwert Spannungswert 
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Abbildung 3.13 Schwingform, Schaufelauslenkungen und Beanspruchungen für das verstimmte Tur-
binenrad, Schaufelmode 4 KD2, 9501 Hz 
Besonders auffällig ist, dass die KD0 Schwingform mit 8580 Hz relativ weit von den Ei-
genfrequenzen der anderen KD Schwingformen (ca. 9300 Hz) entfernt liegt. Die 
Schwingbeanspruchung liegt hier nur bei ca. 50% des Maximalwertes, der in der Schau-
felmodefamilie 4 bei KD6 auftritt. In Abbildung 3.14 sind die Schwingformen KD0 und 
KD6 gegenübergestellt. 
 
  
Abbildung 3.14 Schaufelmode 4: a) KD0 (8580 Hz)  b) KD6 (9351 Hz) 
Der wesentliche Unterschied in den Schwingformen ist im Schaufeleintrittsbereich er-
kennbar. Die KD6 Schwingform weist hier eine deutlich höhere Mobilität auf, wodurch 
sich eine größere Anregbarkeit der Schwingform durch Störungen des Leitgitters ergibt. 
Der Einfluss wird in Abschnitt 3.6 noch detailliert beschrieben. 
Das Beispiel der Schaufelmodefamilie 4 zeigt, dass die Differenzierung der Schwingfor-
men nach den Knotendurchmessern für die zu erwartenden Schwingbeanspruchungen im 
Betrieb einen großen Einfluss hat, denn mit (Gl. 2.10) kann nun eine gewisse Leit- Lauf-
schaufelkombination gewählt werden, so dass gerade KD0 angeregt wird. Für die Schau-
felmodefamilie 4 dieser Turbine bedeutet dies eine Reduzierung der maximalen Bean-
spruchungen auf 50%. Diese Aussage kann jedoch nicht verallgemeinert werden, denn 
b) a) 
V
erschiebungsbetrag 
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die Verhältnisse sind für die jeweiligen Schwingformen unterschiedlich. So gelten z.B. 
für die ebenfalls als kritisch angesehene Schaufelmodefamilie 6 die Verhältnisse in 
Abbildung 3.15. Hier ist in den resultierenden Beanspruchungen kein nennenswerter Un-
terschied zwischen den KD Schwingformen zu finden. Hi gegen zeigen die Ergebnisse 
für die Schaufelmodefamilie 1 in Abbildung 3.16 ebenfalls einen großen Unterschied 
zwischen den Beanspruchungen der einzelnen KD Schwingformen. Im Gegensatz zu den 
Verhältnissen bei der Schaufelmodefamilie 4 tritt hier bei KD0 die maximale Beanspru-
chung auf, wobei alle weiteren KD Schwingformen bei ca. 50% des Maximalwertes lie-
gen. 
 
 
Abbildung 3.15 Eigenfrequenzen und Beanspruchungen i  Abhängigkeit des Knotendurchmessers 
der Schaufelmodefamilie 6 
 
Abbildung 3.16 Eigenfrequenzen und Beanspruchungen i  Abhängigkeit des Knotendurchmessers 
der Schaufelmodefamilie 1 
Frequenzwert Spannungswert 
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Eine genaue Analyse der unterschiedlichen Knotendurchmesser der Schwingformen ist 
demnach notwendig, um nach (Gl. 2.10) eine Vorauswahl bezüglich der Leit- und Lauf-
schaufelkombinationen zu treffen, um bei den als kritisch erkannten Schwingformen 
möglichst kleine Amplituden zu erreichen, ohne dass das Laufraddesign geändert werden 
muss. 
Da die Schaufelmodefamilie 4 für dieses Rad als kritisch angesehen werden muss, kön-
nen die im Betrieb auftretenden Schwingbeanspruchungen durch Auswahl eines Leitgit-
ters, dass nur KD0 anregt, um 50% reduziert werden. 
Gerade hier wird deutlich, dass für die schwingungssichere Gestaltung und Bewertung 
von Radialturbinen das Schwingungsverhalten des Gesamtrades unter Einbeziehung der 
Knotendurchmesser betrachtet werden muss. Die Berechnung der Schwingbeanspruchun-
gen an einem einzelnen Turbinensektormodell ist dementsprechend nicht ausreichend und 
kann nur einen relativ groben Überblick verschaffen. 
 
 
3.6 Merkmale kritischer Schaufelmoden und Ableitung 
von Gestaltungsrichtlinien 
Die Identifikation der kritischen Schaufelmoden ist eine wesentliche Voraussetzung für 
die schwingungssichere Auslegung von Turbomaschinen. Für radiale Verdichterlaufräder 
sind unter anderem in den Arbeiten von Singh [8] oder von Wang [56] entsprechende 
Vorschläge aufgezeigt, die teilweise noch auf vereinfachten Geometriemodellen basieren 
und somit nicht alle Eigenfrequenzen mit der erforderlichen Genauigkeit erfasst werden. 
In der Literatur sind kaum Informationen zu Gestaltungshinweisen zur Reduzierung der 
Amplituden zu finden. Kushner gibt in seinen Untersuchungen in [57] einen groben 
Überblick über einige allgemeine Zusammenhänge. Die Gründe liegen vor allem darin, 
dass gerade bei den komplexen Geometrien der Beschaufelung von Turbomaschinen eine 
Verallgemeinerung der Aussagen sehr schwierig ist. 
Aufgrund der Vielzahl an Eigenfrequenzen eines Turbinenrades ist es für den Ausle-
gungsprozess sowie für die experimentelle Ermittlung der Schwingbeanspruchungen 
notwendig, sich auf einige als kritisch erkannte Schaufelmoden zu konzentrieren. 
Auf die in Abbildung 3.10 dargestellten Unterschiede in den berechneten Schwingbean-
spruchungen der verschiedenen Schaufelmoden ist in Abschnitt 3.5 bereits hingewiesen 
worden. Da in dem Berechnungsmodell Dämpfung, Belastung amplitude und Belastungs-
form für alle Eigenfrequenzen identisch sind, müssen die unterschiedlichen Beanspru-
chungen in der Schwingform des Schaufelmode selbst liegen. 
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Hohe Schwingbeanspruchung resultiert im Wesentlichen aus zwei Eigenschaften einer 
Schwingform: 
1. Anregbarkeit einer Schwingform 
2. Starke Verschiebungsgradienten in der Schwingform, d.h. hohe Biegebeanspru-
chung 
Die Anregbarkeit einer Schwingform ist abhängig von der Übereinstimmung von 
Schwingform und der „Form der Anregung“. Wenn die anregenden Kräfte an sehr mobi-
len Bereichen der Schaufel gleichgerichtet zur Bewegung wirken, so lässt sich die ent-
sprechende Schwingform gut anregen. Die dominierenden anregenden Kräfte werden 
durch die strömungsinduzierte Wirkung der Leitgitterschaufeln verursacht und wirken 
hauptsächlich in Umfangsrichtung im Laufschaufeleintrittsbereich. Bei den numerischen 
Berechnungen greift die Kraft, wie oben beschrieben, gleichmäßig und ausschließlich an 
der Schaufeleintrittskante an. Die Gründe für diese Annahme wurden bereits in Abschnitt 
3.3 diskutiert. Diese Art der Modellierung führt bei Schwingformen mit relativ großer 
„Bewegung“ im Schaufeleintrittsbereich zu einer hohen Schwingreaktion. 
Die Stärke der Verschiebungsgradienten führt unmittelbar zu den Beanspruchungen im 
Bauteil. Bei den relevanten Schwingformen von Radialturbinenschaufeln, die zu ver-
schiedensten Biegungen der Schaufel führen, befinden sich die Orte der größten Bean-
spruchung in der Regel im Schaufelaustrittsbereich, da hier die Schaufeln am dünnsten 
sind und deshalb große Biegeverformungen auftreten. D r maximale Wert und die Vertei-
lung der Beanspruchung hängen jedoch von der Schwingform im Einzelnen ab und sind 
daher direkt abhängig von der Gestalt der Schaufel. Abbildung 3.17 illustriert die getrof-
fenen Aussagen nochmals. 
 
 
 
    
 
3.17 Kritische Schaufelbereiche für a) Anregbarkeit und b) Schaufelbeanspruchung 
Kritischer Bereich für die 
Anregbarkeit der Schaufel 
Bereich der kritischen 
Schaufelwechselbean-
spruchung 
Verschiebungsbetrag v. Mises Vergleichsspannung a) b) 
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In Tabelle 3.1 sind die Ergebnisse der Schaufelmode 1 bis 6 des betrachteten Turbinen-
laufrades zusammenfassend dargestellt und mit entspr chenden Bemerkungen versehen. 
Tabelle 3.1 Zusammenstellung der Analyse des Schaufelmode 1 bis 6 
 
 
Schwingform 
(Darstellung des Verschiebungsbetrages) Bemerkung 
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keine Verformung im Eintrittsbereich 
(geringe Anregbarkeit durch Leitgit-
tereinwirkung) 
relativ großer schwingender Schaufel-
bereich, jedoch kleine Verformungs-
gradienten (kleine Beanspruchung) 
relativ unkritische Schwingform 
S
ch
au
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Verformung im Eintrittsbereich (An-
regbarkeit durch Leitgittereinwirkung 
gegeben) 
schwingender Schaufelbereich mit 
zusätzliche Knotenlinie führt zu grö-
ßeren Verformungsgradienten 
kritische Schwingform 
S
ch
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Verformung im Eintrittsbereich (An-
regbarkeit durch Leitgittereinwirkung 
gegeben) 
schwingender Schaufelbereich mit 
zusätzlichen Knotenlinien führt zu 
größeren Verformungsgradienten 
kritische Schwingform 
S
ch
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fe
lm
od
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Verformung im Eintrittsbereich (An-
regbarkeit durch Leitgittereinwirkung 
gegeben) 
Schwingung ist auf kleinen Schaufel-
bereich an der Schaufelspitze konzent-
riert, dies führt zu sehr hohen Verfor-
mungsgradienten an dünnen Schaufel-
bereichen 
sehr kritische Schwingform 
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Fortsetzung Tabelle 3.1 
 Schwingform 
(Darstellung des Verschiebungsbetrages) Bemerkung 
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Verformung im Eintrittsbereich (An-
regbarkeit durch Leitgittereinwirkung 
gegeben) 
Schwingung ist auf den gesamten 
Schaufelbereich verteilt, zusätzlich 
führt die Nabe und Radrückseite eben-
falls große Schwingbewegung aus, 
dies führt zu relativ kleinen Verfor-
mungsgradienten 
relativ unkritische Schwingform 
S
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Verformung im Eintrittsbereich (An-
regbarkeit durch Leitgittereinwirkung 
gegeben) 
Schwingung ist auf kleinen Schaufel-
bereich an der Schaufelspitze konzent-
riert, dies führt zu sehr hohen Verfor-
mungsgradienten an dünnen Schaufel-
bereichen 
sehr kritische Schwingform 
 
Für die Auslegung können hieraus einige Gesichtspunkte bezüglich der schwingungssi-
cheren Gestaltung von Turbinenschaufeln abgeleitet werden. In Anbetracht der Komple-
xität verschiedenster Schaufelgestaltungen können lediglich grundsätzliche Aussagen 
über die Einflussmöglichkeiten auf die Schwingbeanspruchung getroffen werden. Sie 
stellen dennoch eine erste Orientierung für die Schaufelgestaltung dar. 
• Die Mobilität der Schaufel im Eintrittsbereich muss klein gehalten werden. In der 
Regel kann dies durch Versteifung bzw. Verdickung der Schaufel im Nabenbereich 
am Eintritt erreicht werden (Abbildung 3.18). Zusätzlich hat der Nabenbereich zwi-
schen den Schaufeln einen versteifenden Einfluss. Moderne Radialturbinen für den 
Einsatz in Abgasturboladern haben jedoch in der Regel in sogenanntes Webbing-
Design, d.h. der Bereich zwischen den Schaufeln ist au gespart, um das Trägheits-
moment für ein besseres Beschleunigungsverhalten zu reduzieren. Die versteifende 
Wirkung für die Schaufel kann dann nur über die Gestalt der Schaufel selbst erreicht 
werden. Durch eine Krümmung der Schaufeleintrittskante in Umfangsrichtung kann, 
ohne negativen Einfluss auf die strömungsmechanischen Eigenschaften das Biegewi-
derstandsmoment der Schaufel im Eintrittsbereich erhöht werden. 
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Abbildung 3.18 Konstruktiver Einfluss auf die Mobil ität am Schaufeleintritt 
 
• Die Beeinflussung bzw. Reduzierung der Beanspruchung ei er Schwingform ist 
weitaus komplizierter, weil sie direkt von der Gestalt der Schwingform abhängt und 
eine beliebige Versteifung bzw. Verdickung der Schaufel nicht zwangsläufig zu einer 
Reduzierung der Beanspruchung führt. Da die Winkelverteilung (Krümmung) der 
Schaufel hauptsächlich durch die aerodynamischen Anforderungen bestimmt wird, 
wird in den meisten Fällen lediglich mit einer lokalen Anpassung der Dickenvertei-
lung auf die kritische Schwingbeanspruchung reagiert. 
 
 
Abbildung 3.19 Konstruktiver Einfluss auf die Schaufelfrequenz und Beanspruchung am Schaufel-
austritt 
Eine systematische Untersuchung der Abhängigkeit der Schwingbeanspruchung von 
verschiedenen Geometrieparametern zeigt jedoch, dass sich die Schwingbeanspru-
Webbingbereich zwischen 
den Schaufeln 
Versteifende Wirkung für den Ein-
trittsbereich durch Schaufeldicke 
Beeinflussung der Fre-
quenzen durch Form der 
Austrittskante (Meridian-
kontur) und durch Dicke im 
Schaufelnabenbereich 
Beeinflussung der Bean-
spruchung durch Dicke an 
der Schaufelspitze und 
durch Veränderung der 
Winkelverteilung 
In Umfangsrichtung gekrümmte 
Schaufeleintrittskante 
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chungen (der kritischen höheren Schwingmoden) am besten durch Veränderung der 
Dicke an der Schaufelspitze und vor allem durch Veränderung der Winkelverteilung 
der Schaufel beeinflussen lassen, wohingegen die Eig nfrequenzen relativ leicht 
durch Anpassung der Dicke im Nabenbereich und durch die Gestalt der Austrittskan-
te bzw. der gesamten Meridiankontur verändert werden können. 
 
Eine pauschale Aussage über die notwendige Gestaltung der Schaufel kann grundsätzlich 
nicht getroffen werden, da durchaus kleine lokale Änderungen große Auswirkung auf die 
Beanspruchungen haben können. Die geometrischen Änderu gen wirken sich auch unter-
schiedlich auf die jeweiligen Schwingformen aus, so dass die endgültige Gestaltung der 
Schaufel wiederum ein Kompromiss bezüglich mehrerer Schwingformen darstellt. Es soll 
jedoch auch klar gemacht werden, dass durch Anpassung der Schaufeldickenverteilung 
nur unzureichend auf kritische Schwingbeanspruchungen reagiert werden kann. Die Me-
ridiankontur der Schaufel sowie die Winkelverteilung sind die ausschlaggebenden Geo-
metrieparameter  für die thermodynamische Performance der Turbine, sie bieten aber 
auch für die schwingungssichere Gestaltung der Schaufel großes Potenzial. Eine Gestalt-
optimierung, die mehrere Geometrieparameter einbezieht, ist bezüglich eines schwin-
gungssicheren Designs notwendig. 
 
 
3.7 Verifizierung des Berechnungsmodells 
Die experimentelle Ermittlung von Schwingbeanspruchungen im Betrieb ist nach wie vor 
unerlässlich zur abschließenden Bewertung und Freigab  eines neuen Turbinenraddesigns 
für den Serieneinsatz. Auf die experimentelle Dehnungsmessung kann auch in naher Zu-
kunft nicht vollständig verzichtet werden. Der Aufwand kann jedoch durch die Anwen-
dung von Berechnungsmodellen zur Vorhersage der maximalen Schwingbeanspruchun-
gen deutlich minimiert werden. 
Bei den bisher im Abschnitt 3 dargestellten Ergebnissen der Berechnung der Schwingbe-
anspruchungen gibt es noch keinen Bezug zu den tatsächlich auftretenden Beanspruchun-
gen, der nur über Messungen der Dehnungen im Betrieb hergestellt werden kann. Somit 
kann noch keine Aussage zu den absolut auftretenden Bea spruchungen gemacht werden. 
Zur Verifizierung des Berechnungsmodelles sollen die Ergebnisse nun mit Messergebnis-
sen verglichen und wenn möglich zur Abschätzung der absolut auftretenden Beanspru-
chungen bewertet werden. Diese Messungen sind nichtBestandteil der vorliegenden Ar-
beit, sondern wurden in den vergangenen Jahren bei der Kompressorenbau Bannewitz 
GmbH zur Sicherstellung der Betriebssicherheit im Rahmen der Entwicklung von ver-
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schiedenen Radialturbinentypen durchgeführt. Mithilfe von Hochtemperatur-Freigitter-
Dehnmessstreifen (DMS), die auf die Turbinenschaufeln appliziert wurden, konnten die 
Dehnungen der Schaufelmoden im Betrieb des Turboladers ermittelt werden (vgl. 
Abbildung 3.20). Zur Übertragung der Daten aus dem rotierenden System wurde eine 
einkanalige Telemetrie-Messelektronik verwendet. 
 
Abbildung 3.20 Mit DMS appliziertes Radialturbinenrad 
Die Messungen wurden auf den KBB-Heißgasprüfständen durchgeführt. Einzelne Mes-
sungen konnten auch direkt im Betrieb am Dieselmotor durchgeführt werden. Die Bean-
spruchungen wichen dabei kaum von den Messungen auf den Prüfständen ab. 
Da sich die maximalen Dehnungen der verschiedenen Schaufelmoden in der Regel an 
verschiedenen Orten der Schaufel befinden und die Anzahl der DMS Applikationen an 
einem Turbinenrad sehr begrenzt ist, muss aus den gemessenen Dehnungen εmess mittels 
Übertragungsfaktoren die jeweilige zu einer Schwingform gehörende maximale Dehnung 
εmax errechnet werden. Diese Übertragungsfaktoren werden in iner numerischen Modal-
analyse ermittelt. Für die Betrachtung wird davon ausgegangen, dass die reale Schwing-
form (Verteilung der Dehnungen) gleich der numerisch ermittelten ist. Für die Übertra-
gungsfaktoren ÜF gilt dann: 
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Detailliertere Ausführungen zu dem Thema der optimalen Applizierung von DMS an 
Schaufeln und zur Bestimmung der Übertragungsfaktoren sind von Szwedowicz in [58] 
oder Mignolet [59] zu finden. Bei der Wahl der Applikationsorte sollte darauf geachtet 
werden, dass die Übertragungsfaktoren so klein wie möglich und nicht größer als 5 sind. 
In der Praxis stellen die Festlegung des Applikationsortes und die Ermittlung der Über-
tragungsfaktoren einen sehr hohen Aufwand dar. 
Für die Verifizierung des vorgestellten Berechnungsmodells für Schwingbeanspruchun-
gen wurden Messungen an Turbinenrädern unterschiedlich r Baugrößen und Baureihen 
ausgewählt. Ergebnisse aus diesen Messungen sind teilweis  bereits in den Arbeiten von 
Buchmann [60] und Irwanto [61], [62] veröffentlicht. Die mit dem vorgestellten Modell 
berechneten Schwingbeanspruchungen werden im Folgenden mit den gemessenen Deh-
nungen verglichen. Die Übertragungsfaktoren sind wegen der Verwendung neuer FEM-
Modelle für diese Arbeit neu bestimmt worden, wobei di  DMS-Messpositionen bereits 
fest standen. Untersucht wurden alle Schwingformen, die im Betriebsbereich der jeweili-
gen Turbine angeregt werden können. Die berechneten und gemessenen Dehnungen sind 
dabei jeweils auf den Schaufelmode bezogen, der die höchste gemessene Dehnung auf-
weist. Die Turbinenräder sind bezüglich der Schwingbeanspruchung mit verschiedenen 
Turbinenleitgittern (TLG) mit unterschiedlicher Schaufelanzahl untersucht worden. Nach 
(Gl. 2.10) führt dies zur Anregung unterschiedlicher Knotendurchmesser. 
Die DMS-Messungen an folgenden Turbinenrädern werden nun mit dem Berechnungs-
modell verglichen: 
Turbinenrad Nr. I kleine Baugröße, aktueller Entwicklungsstand 
Turbinenrad Nr. Ib wie Turbinenrad Nr. I mit kleinen Änderungen in der Schaufelges-
taltung 
Turbinenrad Nr. II mittlere Baugröße, älterer Entwicklungsstand 
Turbinenrad Nr. IIb wie Turbinenrad Nr. II mit kleinen Änderungen in der Schaufelges-
taltung 
Turbinenrad Nr. III große Baugröße, älterer Entwicklungsstand 
 
 
Turbinenrad Nr. I (kleine Baugröße, aktueller Entwicklungsstand) 
Das Turbinenrad entspricht dem aktuellen Entwicklungsstand. Es ist eine relativ kleine 
Baugröße mit ca. 200 mm Außendurchmesser. Es sind experimentelle Untersuchungen 
mit zwei Turbinenleitgittern 24 Schaufeln (Abbildung 3.21) und 22 Schaufeln (Abbildung 
3.22) durchgeführt worden. 
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In beiden Fällen werden die jeweils auf den Maximalwert bezogenen Beanspruchungen 
von dem Berechnungsmodell gut wiedergegeben. Die kritischen Moden können eindeutig 
identifiziert werden. Bei der Anregung von KD2 wird die Amplitude bei der Eigenfre-
quenz mit 7924 Hz unterschätzt. 
 
 
Turbinenrad Nr. Ib (kleine Baugröße, aktueller Entwicklungsstand) 
Das Turbinenrad Nr. Ib entspricht im Wesentlichen dr Variante Nr. I. Es sind geringfü-
gige Änderungen der Schaufelgestaltung im Eintrittsbereich vorgenommen worden. Es 
wurden Versuche mit Turbinenleitgittern mit 26 Schaufeln (Abbildung 3.23), 24 Schau-
feln (Abbildung 3.24) und 22 Schaufeln (Abbildung 3.25) durchgeführt. 
 
 
 
 
 
 
 
Messung Berechnung diese berechnete Eigen-
frequenz liegt außerhalb 
des Messbereiches 
Abbildung 3.21 Turbinenrad Nr. I, 
TLG mit 24 Schaufeln (KD2) 
Abbildung 3.22 Turbinenrad Nr. I, 
TLG mit 22 Schaufeln (KD4) 
Abbildung 3.23 Turbinenrad Nr. Ib, 
TLG mit 26 Schaufeln (KD0) 
Abbildung 3.24 Turbinenrad Nr. Ib, 
TLG mit 24 Schaufeln (KD2) 
Messung Berechnung 
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Die kritischen Schaufelmoden werden in allen drei Fällen eindeutig identifiziert. Im Fall 
der KD2 Anregung existiert auch für die zweite und dritte kritische sehr gute Überein-
stimmung. Bei der KD4 Anregung wird die zweite kritische Schaufelmode zwar erkannt, 
aber in der Berechnung deutlich überschätzt. Die Messung der KD0 Anregung zeigt le-
diglich bei zwei Schaufelmoden messbare Werte. Die zw ite kritische Schaufelmode wird 
durch die Berechnung nicht identifiziert. Möglicherw ise sind in der Messung die Eigen-
frequenzen 10431 Hz und 11152 Hz nicht eindeutig zugeordnet, weil sie relativ dicht bei-
einander liegen. 
 
 
Turbinenrad Nr. II (mittlere Baugröße, älterer Entw icklungsstand) 
Das Turbinenrad Nr. II ist eine mittlere Baugröße mit ca. 230 mm Außendurchmesser. Es 
entspricht einem älteren Entwicklungsstand. Es sindzwei verschiedene Turbinenleitgit-
tervarianten mit 24 Schaufeln (Abbildung 3.26) und 23 Schaufeln (Abbildung 3.27) un-
tersucht worden. 
 
 
 
 
Abbildung 3.25 Turbinenrad Nr. Ib, 
TLG mit 22 Schaufeln (KD4) 
Abbildung 3.26 Turbinenrad Nr. II, TLG 
mit 24 Schaufeln (KD2) 
Abbildung 3.27 Turbinenrad Nr. II, TLG 
mit 23 Schaufeln (KD3) 
Messung Berechnung 
Messung Berechnung 
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In beiden Fällen werden die kritischen Schaufelmoden eindeutig wiedergegeben. Bei der 
KD2 Anregung gilt das auch für die zweite kritische Schaufelmode. Im Fall der KD3 An-
regung wird die zweite kritische zwar identifiziert, jedoch durch das Berechnungsmodell 
deutlich überschätzt. 
 
 
Turbinenrad Nr. IIb (mittlere Baugröße, älterer Ent wicklungsstand) 
Das Turbinenrad Nr. IIb entspricht im Wesentlichen der Variante Nr. II. Es existieren 
geringfügige Unterschiede in der Schaufelgestaltung im Eintrittsbereich. Die Geometrie 
des Turbinenleitgitters ist ebenfalls identisch mitder Variante Nr. II. Es sind zwei ver-
schiedene Turbinenleitgittervarianten mit 24 Schaufeln (Abbildung 3.28) und 23 Schau-
feln (Abbildung 3.29) untersucht worden. 
 
 
 
 
 
 
Die kritischen Schaufelmoden können identifiziert werden. Im Fall der KD2 Anregung 
kann auch die zweite kritische Schaufelmode erkannt werden, jedoch wurden bei den 
Eigenfrequenzen 13146 Hz und 14705 Hz hohe Beanspruchungen gemessen, die in der 
Berechnung nicht wiedergegeben werden. Bei der KD3 Anregung wird die Beanspru-
chung bei der Eigenfrequenz 13264 Hz ebenfalls nicht in der Rechnung identifiziert. 
 
 
Turbinenrad Nr. III (große Baugröße, älterer Entwicklungsstand) 
Das Turbinenrad Nr. III ist im Vergleich zu den anderen ein relativ großes Turbinenrad 
mit einem Außendurchmesser von ca. 250 mm. Der Entwicklungsstand entspricht dem 
Abbildung 3.28 Turbinenrad Nr. IIb, 
TLG mit 24 Schaufeln (KD2) 
Abbildung 3.29 Turbinenrad Nr. IIb, 
TLG mit 23 Schaufeln (KD3) 
Messung Berechnung 
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der Variante Nr. IIb. Für dieses Turbinenrad stehen lediglich Messungen mit einem Tur-
binenleitgitter mit 24 Schaufeln (Abbildung 3.30) zur Verfügung. 
 
 
 
 
 
Die Berechnung für das Turbinenrad Nr. III zeigt sehr gute Übereinstimmung mit der 
Messung. Lediglich die Beanspruchung bei der Eigenfrequenz 6984 Hz wird überschätzt. 
Auch die Beanspruchungen der wenig kritischen Schaufelmoden werden in guter Relation 
wiedergegeben. 
 
Zusammenfassung der Ergebnisse 
• Die kritischen Schaufelmoden mit den jeweils höchsten Beanspruchungswerten wer-
den in jedem der untersuchten Turbinenräder identifiziert. 
• Bis auf einen Fall (Turbinenrad Nr. Ib KD0 Anregung) können auch die nächst kriti-
schen Schaufelmoden identifiziert werden, in einige B ispielen sogar der dritte kri-
tische Schaufelmode. 
• Die relativen Beanspruchungswerte der weniger kritischen Schaufelmoden werden 
unterschiedlich gut wiedergegeben. Mit dem Berechnungsmodell werden eher höhere 
Werte ermittelt, es führt daher zu einer konservativen Abschätzung der Beanspru-
chungen. 
• Bei dem Turbinenrad Nr. IIb existieren Schaufelmoden im Bereich 13000 – 14000 
Hz, deren gemessene Beanspruchungen durch das Berechnungsmodell deutlich un-
terschätzt werden. 
• Die Werte der eher unkritischen Schaufelmoden werden nur relativ schlecht wieder-
gegeben. 
 
Aus den Ergebnissen kann abgeleitet werden, dass mit dem vorhandenen Modell mit 
idealisierten Annahmen für die anregenden Kräfte und Dämpfungswerte die kritischen 
Messung Berechnung 
Abbildung 3.30 Turbinenrad Nr. III, TLG mit 24 Scha ufeln (KD2) 
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Schaufelmoden identifiziert und eine erste Abschätzung bezüglich ihrer Höhe relativ zu-
einander durchgeführt werden kann. Durch Skalierung mit den vorhandenen Messwerten 
kann auch eine erste Abschätzung der absolut zu erwartenden Beanspruchungen für Tur-
binenräder ähnlichen Designs und Betriebsbedingungen durchgeführt werden. 
Es wird jedoch auch deutlich, dass eine präzise Vorausberechnung der Bauteilbeanspru-
chungen von weiteren Effekten abhängt, die noch nict durch das angewendete Modell 
abgebildet werden. Die Gründe liegen zum einen in de  bereits mehrfach erwähnten un-
genauen Angaben für die realen Kräfte und Dämpfungswerte und zum anderen in Unsi-
cherheiten, die bei der Messung der Dehnungen entstehen. Ein wesentlicher Aspekt ist 
aber auch der Einfluss, der durch das bereits erwähnte Mistuning von realen Turbinenrä-
dern verursacht wird und die gemessenen Beanspruchungen beeinflusst. Ein grundlegen-
des Verständnis über den Mistuningeinfluss auf die zu erwartenden Beanspruchungen in 
realen Turbinenrädern wird in Abschnitt 5 gegeben. 
 
 
3.8 Dauerfestigkeitsbewertung der Radialturbinen 
Zur vollständigen Bewertung der schwingungssicheren Gestaltung der Radialturbinen 
muss noch die Frage nach der dauerhaft ertragbaren Schwingbeanspruchung im Vergleich 
zur zulässigen Dauerschwingfestigkeit des Materials betrachtet werden. Die in Wöhler-
versuchen ermittelten Materialparameter bilden die Grundlage zum Vergleich mit den 
gemessenen Schwingbeanspruchungen. 
Die sehr vielschichtigen Zusammenhänge und Schwierigk iten bei der Einschätzung der 
in den Versuchen ermittelten Dauerschwingfestigkeitswerte sind nicht Gegenstand dieser 
Arbeit. Es soll aber darauf hingewiesen werden, dass ie korrekte Ermittlung der entspre-
chenden Dauerschwingfestigkeitswerte einen ebenso großen Einfluss auf die Bewertung 
der Zuverlässigkeit der Turbinenräder hat, wie z.B. die Messung der Schwingungsdeh-
nungen. Abhängig von den Einsatzbedingungen kann die Dauerschwingfestigkeit eines 
Werkstoffes in einem großen Bereich schwanken. Der Einsatz korrosiver Medien, die 
Oberflächenbeschaffenheit und Rauheit, die Gefügeeigenschaften sowie die Belastungsart 
haben einen großen Einfluss. Im gleichen Maße unsicher ist dementsprechend auch die 
Abschätzung der Schwingsicherheit eines Bauteils, wenn die Einsatzbedingungen und 
Materialparameter nur ungenügend einbezogen werden. In Radaj [63] z.B. werden einige 
grundlegende Maßnahmen benannt, die zu einer Erhöhung der Dauerschwingfestigkeit 
führen. Eine Kornverfeinerung in den betreffenden Bauteilzonen führt zu einer Erhöhung 
der Fließgrenze und der Duktilität. Beides ist bezüglich der Dauerfestigkeit vorteilhaft. 
Für einen umfangreichen allgemeinen Überblick über di  Grundlagen der Betriebsfestig-
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keit und zur Anwendung der Dauerfestigkeitsschaubilder sei hier z.B. auf die Literatur-
stellen der Autoren Nicholas [64] oder Buxbaum [65] verwiesen. Informationen zur Le-
bensdauerabschätzung speziell im HCF-Bereich sind in dem Beitrag von Pöting [66] zu 
finden. 
Entscheidend für die Anwendung von Dauerschwingfestigkeitswerten bei der Beschaufe-
lung von Turbomaschinen ist die Beachtung der Mittelspannungsempfindlichkeit der 
Dauerschwingfestigkeit. Mit steigender Mittelbeanspruchung sinkt die Dauerschwingfes-
tigkeit ab. Für eine grobe Abschätzung der zulässigen Schwingbeanspruchungen können 
z.B. die Methoden nach Gerber [67], Goodman [68] oder Soderberg [69] genutzt werden, 
wie in Abbildung 3.31 im sogenannten Haigh-Diagramm [70] dargestellt. Der Vergleich 
mit den experimentell ermittelten Werkstoffkennwerten zeigt, dass der Verlauf nach Ger-
ber für den Mittelspannungsbereich bis 300 MPa einesehr gute Näherung darstellt, wäh-
rend Soderberg und Goodmann in diesem Fall zu einer sehr konservativen Abschätzung 
führen würden. Für weitere Informationen zu den Stoffparametern des verwendeten Tur-
binenwerkstoffs sei auf Kunz [71] verwiesen. 
 
Abbildung 3.31 Haigh-Diagramm des verwendeten Turbinenwerkstoffes bei 450°C 
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Die Beanspruchung durch die Fliehkräfte erzeugt in der Schaufel eine Mittelspannung 
(Zugbeanspruchung), die mit der Schwingbeanspruchung überlagert wird. Spannungen 
durch thermische Gradienten sind für den Schaufelber ich im Vergleich dazu vernachläs-
sigbar. Da die Anregungsfrequenz von der Drehzahl ab ängt, existieren für die Reso-
nanzpunkte der verschiedenen Schaufelfrequenzen untrschiedliche Mittelspannungswer-
te. Die Berechnung der statischen Fliehkraftbeanspruchungen muss dennoch nur für eine 
Referenzdrehzahl berechnet werden, da sie proportional zur Drehzahl sind und somit über 
folgenden Zusammenhang skalierbar sind, vorausgesetzt di  Beanspruchungen liegen im 
Hookschen Bereich unterhalb der Fließgrenze: 
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Als kritisch müssen demnach die Stellen an den Turbinenschaufeln bewertet werden, die 
den geringsten Abstand zu der zulässigen Kurve im Haigh-Diagramm aufweisen. Je nach 
Position und Betriebspunkt können dies die Stellen mit hoher Schwingbeanspruchung 
oder hoher Mittelspannung sein. 
Für den Auslegungsprozess sowie für die endgültige Bewertung der Schwingfestigkeit 
der Radialturbinen kann die Vorgehensweise in Abbildung 3.32 zur Abschätzung bzw. 
Optimierung der kritischen Stellen bezüglich der Schwingbeanspruchungen angewendet 
werden. 
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Abbildung 3.32 Prinzipieller Ablauf der Dauerfestigkeitsbewertung der Radialturbinen 
 
Am Beispiel des Schaufelmode 5 des Turbinenrades Nr. III, die bei der Berechnung und 
Messung die höchsten Schwingbeanspruchungswerte aufw ist, soll die Methode illustriert 
werden. 
Die Schwingform hat eine Eigenfrequenz von 10725 Hz, woraus sich eine Drehzahl von 
ca. 26950 min-1 ergibt, bei der Resonanz durch die Leitgitterschaufel nregung auftritt. In 
Abbildung 3.33a ist die Verteilung der berechneten normierten Schwingspannungen dar-
gestellt. Die realen Schwingspannungsamplituden werden durch Skalierung mit dem 
Übertragungsfaktor aus der Messung nach (Gl. 3.3) ermitt lt. Die Spannungsverteilung 
aufgrund der Fliehkraftbelastung zeigt Abbildung 3.33b. Aus den bei der Referenzdreh-
zahl ermittelten Werten werden entsprechend (Gl. 3.5) die Spannungen bei der jeweiligen 
Resonanzdrehzahl berechnet. Die Berechnungen sind am Vollrad durchgeführt. Für eine 
bessere Übersicht sind nur die Ergebnisse des Schaufelbl ttes dargestellt. Die Abbildun-
gen zeigen, dass in dem konkreten Fall die kritische Schwingbeanspruchung in Bereichen 
relativ niedriger Mittelspannung liegt. 
Berechnung der Mittel-
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Abbildung 3.33 Darstellung der von Mises Vergleichsspannungen für den Schaufelmode 5 
a) Schwingbeanspruchung b) Fliehkraftbeanspruchung 
Die Schwingspannungsamplituden und die Fliehkraftspnnungen (Mittelspannung) der 
Knoten des FEM Netzes der Schaufeloberflächen sind im Haigh-Diagramm (Abbildung 
3.34) dargestellt. 
 
Abbildung 3.34 Haigh-Diagramm für die Ergebnisse des Schaufelmode 5 
a) b) 
Zugeordnete Wertepaare der 
Oberflächenknotenpunkte 
Pos. 2 
Pos. 1 
Pos. 3 
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Abbildung 3.35 Ausgewählte kritische Oberflächenpunkte auf der Turbinenschaufel 
Beachtet man ausschließlich die Orte maximaler Schwingbeanspruchung besteht die Ge-
fahr, dass weitere kritische Punkte vernachlässigt werden. Es wird deutlich, dass nicht nur 
die Stelle mit der höchsten Schwingbeanspruchung (Pos. 1) kritisch ist, sondern auch Be-
reiche niedriger Schwingbeanspruchung und hoher Mittelspannung, wie z.B. Pos. 3, kriti-
sche Zonen bezüglich der Schwingfestigkeit darstellen können. 
Gerade für den Auslegungsprozess, in dem in kurzer Zeit relativ viele verschiedene 
Schaufelvarianten bezüglich Aerodynamik, Fliehkraft- und Schwingbeanspruchung un-
tersucht werden, ist die Identifizierung und Beurteilung kritischer Schaufelbereiche auf 
Basis des Haigh-Diagramms von großer Bedeutung. Es besteht praktisch kein zusätzli-
cher Berechnungsaufwand, da die Fliehkraftbeanspruchungen ebenfalls für jede Design-
variante bestimmt werden müssen. 
Pos. 1 
Pos. 2 
Pos. 3 
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4 Experimentelle Untersuchungen an realen Ra-
dialturbinen 
4.1 Allgemeines 
In diesem Abschnitt sollen die experimentellen Untersuchungen der modalen Eigenschaf-
ten eines Radialturbinenrades dargestellt werden. Zum einen wird das globale Schwing-
verhalten eines frei gelagerten realen Turbinenrades untersucht. Hierzu werden Ergebnis-
se aus Laser-Scan-Vibrometer Untersuchungen zur Ermittlung der Schwingformen, und 
Eigenfrequenzen ausgewertet. 
Des Weiteren sollen die Schaufeleinzelfrequenzen an re len Turbinenrädern ermittelt 
werden, um die charakteristischen Verstimmungsverteilungen und Verstimmungsgrade zu 
bestimmen. 
Für die Untersuchung der Ursachen für Mistuning in Radialturbinen, müssen die geomet-
rischen sowie materialseitigen Abweichungen der Schaufeln charakterisiert werden. Hier-
für werden Geometrievermessungen durchgeführt. Ziel ist es, die real auftretenden cha-
rakteristischen Geometrieunterschiede der Schaufeln von Radialturbinen zu ermitteln und 
für die numerischen Mistuninguntersuchungen zu quantifizieren. 
 
 
4.2 Untersuchung des Schwingverhaltens mittels Laser-
Scan-Vibrometer 
Die Laser-Scan-Vibrometrie ist eine weit verbreitete Methode zur experimentellen Er-
mittlung der Eigenfrequenzen und Schwingformen von k mplexen Bauteilen. Sie bietet 
Vorteile bei der Bestimmung der Eigenfrequenzen und Dämpfungen sowie der flächigen 
Darstellung der Schwingformen. Die hier dargestellten experimentellen Untersuchungen 
wurden am Lehrstuhl für Dynamik und Mechanismentechnik der Fakultät Maschinenwe-
sen der Technischen Universität Dresden durchgeführt. 
Zur Darstellung des Schwingverhaltens des Radialturbinenrades werden in dem für den 
Betrieb interessierenden Frequenzbereich von 3 kHz bis 20 kHz die Eigenfrequenzen und 
Eigenschwingformen bestimmt. Durch sequentielles Abtasten der auszumessenden Ober-
fläche wird die Schwingbewegung des vorgebenden flächigen Messrasters bestimmt. Da-
bei wird die Schwinggeschwindigkeit eindimensional jeweils in Richtung des Laser-
strahls gemessen. Das Turbinenrad wird in der Frontansicht des Austrittsbereichs ges-
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cannt, bei der die Schaufelschwingformen deutliche axiale Bewegungen aufweisen. Des 
Weiteren sollen für alle 12 Schaufeln an 10 Messpunkten pro Schaufelaußenrand die 
Übertragungsfunktionen sowie die Eigenwerte (Eigenfrequenzen und modale Dämpfun-
gen) bei Anregung mit einem Impulshammer ermittelt w rden. 
Für die flächige Ermittlung der Eigenschwingformen rfolgt die Anregung axial durch 
einen Piezo – Translator, der über eine Klemmverbindung am Nabenaußenrand zwischen 
zwei Schaufeln angebracht ist. Für die Ermittlung der Übertragungsfunktionen wird eine 
ankopplungsfreie Anregung durch einen Miniaturimpulshammer in der Mitte der Ein-
trittskante an einer Schaufel realisiert. 
Das Turbinenrad wird weich über vier Gummiseile an einem Stativ aufgehängt, um eine 
nahezu freie Aufhängung zu realisieren. 
Die Frequenzauflösung beträgt in beiden Fällen 3,125 Hz. Der Messaufbau ist in 
Abbildung 4.1 dargestellt. 
     
Abbildung 4.1 Aufbau der Laser-Scan-Vibrometermessung: Anregung durch Piezo – Translator 
(links) und Miniaturimpulshammer (rechts) 
Die Auswertung der Übertragungsfunktionen an den Messpunkten der Schaufelspitze an 
der Austrittskante liefert den Amplituden-Frequenzgan  der axialen Schaufelauslenkung, 
der in Abbildung 4.2 dargestellt ist. 
Die bereits in der numerischen Berechnung bestimmten Schaufelschwingformen sind 
eindeutig zu identifizieren. Die maximale Auslenkung liegt bei dem Schaufelmode 4. 
Zusätzlich sind die am idealen Turbinenmodell berechn ten maximalen Auslenkungen 
der Schaufelspitzenpunkte in Abbildung 4.2 eingetragen. Zur relativen Vergleichbarkeit 
sind die Werte auf den Maximalwert von Schaufelmode 4 normiert. 
Bild: TU Dresden Bild: TU Dresden 
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Abbildung 4.2 Amplituden-Frequenzgang aller 12 Schaufeln Messpunkt an der Schaufelspitze Aus-
trittskannte, Darstellung der Schwingauslenkung in axialer Richtung 
Die auf diese Weise vergleichbaren, berechneten und gemessenen Auslenkungen geben 
die Beziehungen zwischen den Schaufelmoden tendenziell gut wieder. Die Anregung 
durch den Miniaturimpulshammer an der Eintrittskante entspricht in erster Näherung dem 
Berechnungsmodell, in dem die Anregungskräfte ebenfalls an der Eintrittskante aufge-
prägt werden. 
Dennoch zeigen sich für einige Schwingformen auch Abweichungen zwischen den be-
rechneten und gemessenen Auslenkungen. Besonders bei Mod  3 (8500 Hz) und Mode 6 
(14000 Hz) liefert das Berechnungsmodell deutlich hö ere Amplituden. Dies liegt an der 
Angabe der Dämpfungswerte im Berechnungsmodell und an em Einfluss des Mistunings 
auf das Schwingverhalten der realen Turbinenrades. 
Die Messungen mit dem Laser-Scan-Vibrometer ermöglicht neben der Bestimmung der 
Eigenfrequenzen auch die Identifizierung der Schaufelschwingformen und unter Umstän-
den die Zuordnung der Knotendurchmesser. In Abbildung 4.3 sind beispielhaft einige 
Schwingformen dargestellt. Die jeweiligen Knotendurchmesser sind eindeutig zu erken-
nen. Der Vergleich mit den berechneten Schwingformen z igt auch bei den komplexen 
höheren Schaufelmoden sehr gute Übereinstimmung. 
Schaufel 
1 
2 
3 
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Abbildung 4.3 Vergleich Messung (oben) und FEM Rechnung (unten) einiger Schwingformen des 
Turbinenrades, Darstellung der Schwingauslenkung in axialer Richtung 
Auch innerhalb einer Schaufelmodefamilie werden die Zusammenhänge gut wiedergege-
ben. Ein Ausschnitt des Amplituden-Frequenzganges für die Schaufelmodefamilie 1 zeigt 
Abbildung 4.4. 
 
Abbildung 4.4 Amplituden-Frequenzgang aller 12 Schaufeln Messpunkt an der Schaufelspitze Aus-
trittskannte, Darstellung der Schwingauslenkung in axialer Richtung, Schaufelmodefamilie 1 
Schaufel 
Mode 4, KD2 Mode 5 KD4 Mode 6, KD1 
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Die KD0 und KD1 Schwingformen weisen höhere Eigenfrquenzen auf, als die übrigen 
KD Schwingformen der Schaufelmodefamilie 1, die sich in einem engeren Frequenzband 
von 3850 Hz – 3930 Hz befinden. Dies korreliert mitden Ergebnissen in Tabelle 5.3 aus 
dem nächsten Abschnitt. Die Zuordnung der Schwingformen sowie der Knotendurchmes-
ser sind in Abbildung 4.5 zu finden. 
 
   
          
 
Abbildung 4.5 Vergleich Messung (oben) und FEM Rechnung (unten) Schaufelmodefamilie 1 des 
Turbinenrades, Darstellung der Schwingauslenkung in axialer Richtung 
Die oben exemplarisch dargestellten Schwingformen zeichnen sich durch eine eindeutige 
Zuordnung der Knotendurchmesser ohne Schwingungslokalisierung aus. Dies ist jedoch 
die Ausnahme. Aufgrund der real auftretenden Schaufelgeometrieunterschiede sind auch 
die Einflüsse des Mistunings auf das Schwingverhalten des Turbinenrades vorhanden. In 
vielen Fällen der ermittelten Eigenfrequenzen sind die Schwingformen mehr oder weni-
ger stark lokalisiert, wie Abbildung 4.6 exemplarisch zeigt. 
Die Schwingungen sind auf wenige Schaufeln konzentriert und die Knotendurchmesser 
sind aus den Darstellungen der Schwingformen nicht zu identifizieren. 
Allerdings kann bei den stark lokalisierten Schwingformen innerhalb einer Schaufel-
modefamilie fast jeder gemessenen Eigenfrequenz eine deutlich dominierend schwingen-
de Schaufel zugeordnet werden. Die Schwingformen innerhalb einer Schaufelmodefami-
lie sind jeweils auf unterschiedliche Schaufeln lokalisiert. Es konnten bei der Messung 
jedoch nicht alle 12 Eigenfrequenzen der Schaufelmodefamilien gemessen werden. 
Mode 1, KD3 Mode 1 KD1 Mode 1, KD0 5 6 4 
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Aus der Analyse der Schwingformen wird jedoch deutlich, dass dies in der Regel nicht 
für die KD0 und KD1 Schwingformen gilt. Sie sind imgemessenen Frequenzbereich ein-
deutig zu identifizieren und weisen entsprechend wenig Lokalisierung der Schwingung 
auf. Schwingformen mit höherer KD-Anzahl sind nur sehr vereinzelt eindeutig zu identi-
fizieren. 
   
 
Abbildung 4.6 Darstellung der Schwingungslokalisierung einiger experimentell bestimmter Schwing-
formen des Turbinenrades 
Im Anhang A auf Seite 2 sind die Schwingformen für die Schaufelmodefamilien 1, 4 und 
6 exemplarisch zusammengefasst. Die Darstellungen verdeutlichen die getroffenen Aus-
sagen. 
Detaillierte Untersuchungen zu dem Schwingverhalten von realen verstimmten Radialtur-
binenrädern und die Besonderheiten der KD0 und KD1 Schwingformen bezüglich des 
Mistunings werden in Abschnitt 5 dargestellt. 
 
 
4.3 Schaufelfrequenzmessungen an radialen Turbinen-
rädern 
Die Schwierigkeit bei der Bestimmung der Frequenzen vo  einzelnen Schaufeln eines 
Radverbundes, speziell bei Maschinen in Bliskbauweise, besteht darin, dass die Kopplung 
bzw. die gegenseitige Schwingbeeinflussung der Schaufeln nie vollständig unterdrückt 
werden kann. Im Bereich axialer Verdichterblisks und gebauter Turbinenlaufräder sind in 
der Literatur einige experimentelle Arbeiten zu finde . Zur Vertiefung in die Problematik 
sei an dieser Stelle beispielhaft auf die Arbeiten vo Laxalde [43], Beirow [44], Feiner 
[45] oder Kühhorn [46] hingewiesen. 
Für die Untersuchungen in dieser Arbeit ist eine einfache Vorgehensweise zur Schaufel-
frequenzmessung gewählt worden, die sich an die stichprobenartige Frequenzüberprüfung 
der Bauteile in der Serienproduktion anlehnt. Ermittelt werden dabei die Eigenfrequenzen 
Mode 1 (KD3?), 3866 Hz Mode 6 (KD5?), 14230 Hz Mode 4 (KD4?), 9844 Hz 
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durch Anschlagen und Aufnahme des Spektrums jeder einzelnen Schaufel bei gleichzeiti-
ger Abdämpfung bzw. Verstimmung der übrigen Schaufeln durch Einstecken von Hart-
gummistopfen zwischen den Schaufeln, was dafür sorgen soll, dass nur die zu messende 
Schaufel frei schwingen kann. Der Einfluss der Nachb rschaufeln kann durch diese Art 
der Abdämpfung nie vollständig verhindert werden. Außerdem wirkt sich diese Vorge-
hensweise unterschiedlich stark auf die verschiedenn Schaufelmoden aus. Aus diesen 
Gründen können diese Messungen lediglich einen Überblick über die Höhe der Frequenz-
abweichungen der einzelnen Schaufeln relativ zueinander wiedergeben. Für die Bestim-
mung des Verstimmungsgrades bzw. der Frequenzverteilung ist jedoch hauptsächlich der 
relative Unterschied zwischen den Schaufeln maßgeblich. Die auf diese Weise gewonne-
nen Messergebnisse können demnach zur Charakterisierung der Verstimmungsverteilun-
gen dieser Radialturbinenräder verwendet werden. 
Die Schaufelfrequenzen wurden an 5 Turbinenlaufrädern, bezeichnet mit L8, L9, L10, 
L12, L13, die aus einer Fertigungscharge stammen, bstimmt. Es zeigt sich, dass mit dem 
verwendeten Messverfahren die Messwerte für den Schaufelmode 1 am besten reprodu-
zierbar sind, da jedoch die Schaufelmoden 4 und 6 die kritischen Moden für die Anreg-
barkeit und für das Resonanzverhalten im Betrieb sind, wird die Analyse der Messergeb-
nisse auf diese drei Schaufelmoden konzentriert. 
In der Tabelle 4.1 sind der Verstimmungsgrad und die über alle Schaufeln gemittelte Fre-
quenz für die Schaufelmoden zusammengefasst. 
Tabelle 4.1 Ergebnisse der Schaufelfrequenzmessung der Turbinenräder 
Rad – Nr  
mittlere Schaufelfrequenz 
[Hz] 
Verstimmungsgrad 
[%] 
Mode 1 3950 0,48 
Mode 4 9867 0,50 L8 
Mode 6 14174 0,52 
Mode 1 3978 0,38 
Mode 4 9832 0,45 L9 
Mode 6 14156 0,55 
Mode 1 4001 0,44 
Mode 4 9817 0,43 L10 
Mode 6 14252 0,26 
Mode 1 3962 0,73 
Mode 4 9788 0,55 L12 
Mode 6 14124 0,54 
Mode 1 3976 0,95 
Mode 4 9811 0,71 L13 
Mode 6 14107 0,58 
Mode 1 3737 - 
Mode 4 9479 - 
FEM–Berechnung 
(eingespannter Sektor) 
Mode 6 13765 - 
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Abbildung 4.7 zeigt die Verstimmungsgrade der Laufräder nochmals im Überblick. Ein 
Zusammenhang zwischen der Höhe des Verstimmungsgrades und den Schaufelmoden ist 
nicht eindeutig erkennbar. 
 
Abbildung 4.7 Überblick über den Verstimmungsgrad der untersuchten Laufräder 
Die Ergebnisse zeigen, dass die Schaufeln innerhalb der Räder und auch die Räder unter-
einander sehr ähnliche Eigenfrequenzen aufweisen. Die Verstimmungsgrade liegen im 
Bereich um 0,3% - 1%. Lediglich Rad L13 hat höhere W rte für den Schaufelmode 1. 
Der Vergleich zeigt, dass die über alle Schaufeln ds Rades gemittelten, gemessenen Ei-
genfrequenzen stets höher liegen, als die am eingespannten Turbinensektor berechneten 
Eigenfrequenzen. Die Abweichungen liegen im Bereich 3% - 5%. Da dies für alle be-
trachteten Moden der Fall ist, liegt hier möglicherw ise ein systematischer Einfluss vor. 
So kann das Einstecken der Hartgummistopfen zu einer leicht versteifenden Wirkung auf 
die zu messende Schaufel führen oder der für die numerische Berechnung zugrunde ge-
legte E-Modul ist zu klein. Eine weitere Ursache, kann eine systematische geometrische 
Abweichung der Schaufeln sein, die eine versteifende Wirkung hat. Näheres dazu wird in 
Abschnitt 4.4 beschrieben. 
In Abbildung 4.8 sind exemplarisch die Frequenzverteilungen für die Schaufelmoden 1, 4 
und 6 der Räder L8 und L13 dargestellt. In den Verläufen ist kein systematischer Zu-
sammenhang der Frequenzverteilung bezüglich Schaufelmod  oder Schaufelzuordnung 
zu erkennen. Lediglich bei Rad L8 weist die Verteilung der Schaufelmode 1 grob einen 
sinusförmigen Charakter auf. Es können jedoch stets einige „Ausreißer“ in den Fre-
quenzwerten beobachtet werden, wie z.B. Schaufel 8 b i Rad L13 in dem Schaufelmode 1 
mit 2,5%, diese Abweichung führt in diesem Fall auch zu dem relativ hohen Verstim-
mungsgrad von 0,95%. 
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Mode 1 Mode 4 Mode 6
 
  
Abbildung 4.8 Experimentell bestimmte Frequenzverteilungen der untersuchten Turbinenlaufräder 
Die Turbinenräder werden im Wachsausschmelzverfahren mit sehr genau gefertigten 
Vorrichtungen für die Gussmodelle in Serienproduktion hergestellt. Dies deutet darauf 
hin, dass die geometrischen und materialseitigen Abweichungen innerhalb der Ferti-
gungstoleranzen stochastisch verteilt sind und daher keine systematischen Verteilungen in 
den Schaufelfrequenzen zu erwarten sind. Lediglich die Schleifbearbeitung über den 
Schaufelspitzen kann im Fall einer leicht exzentrischen Zustellung des Rades zu unter-
schiedlichen Schaufelhöhen, mit sinusförmiger Verteilung über den Umfang, führen. Die 
Ergebnisse der Frequenzmessungen unterstützen diese Annahmen, jedoch lassen sich, 
aufgrund der geringen Anzahl an untersuchten Rädern, noch keine statistischen Aussagen 
ableiten. Auch lassen die Messungen keine Differenzierung bezüglich der einzelnen geo-
metrischen und materialseitigen Ursachen zu. 
 
Die Schlussfolgerungen aus den Frequenzmessungen können wie folgt zusammengefasst 
werden: 
• Die Verstimmungsgrade der untersuchten Turbinenräder  für die Moden 1, 4 und 6 
sind relativ klein in einer Größenordnung von 0,3% - 1%. 
• In den Schaufelfrequenzverteilungen ist kein systema ischer Verlauf zu erkennen, 
vielmehr weisen die Messungen auf eine stochastische Schaufelfrequenzverteilung 
hin. 
• Ein systematischer, gegenseitiger Einfluss zwischen Schwingform und Verstim-
mungsgrad kann aus den Untersuchungen nicht abgeleitet werden, vielmehr wirken 
sich die Unterschiede, die zu unterschiedlichen Schaufelfrequenzen führen, auch un-
terschiedlich auf die Schwingformen aus. 
L8 L13 
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• Die Verteilungen sind geprägt von „Ausreißern“ einzl er Schaufelfrequenzen. Dar-
aus resultieren dann im Vergleich hohe Verstimmungsgrade für das betreffende Tur-
binenrad. 
 
 
4.4 Geometrievermessung zur Bestimmung der Schau-
felgeometrieunterschiede 
Eine entscheidende Ursache für unterschiedliche Schaufelfrequenzen und dadurch für die 
Verstimmung eines Turbinenrades liegt in den geometrischen Abweichungen der Schau-
feln untereinander. Zur Bestimmung dieser Unterschiede wurden an drei ausgewählten  
Turbinenrädern optische Geometrievermessungen durchgefü rt, um die reale Geometrie 
mit der idealen CAD-Geometrie zu vergleichen und systematische Unterschiede zu cha-
rakterisieren. Aufgrund der Ergebnisse der Frequenzm ssungen wurden die Räder L8, 
L12 und L13 für die optische Vermessung ausgewählt. Das Rad L8 weist relativ niedrige 
mittlere Schaufelfrequenzen und geringe Verstimmungsgrade auf. Die Räder L12 und 
L13 zeichnen sich hingegen durch hohe Verstimmungsgrade aus. 
Das optische Messprinzip basiert auf einer dreidimensionalen Streifenprojektionsmetho-
de, bei der die gesamte Oberfläche des Bauteils aus verschiedenen Ansichten mit einem 
Kamerasystem gescannt und anschließend mit einem durchschnittlichen Messpunktab-
stand von 0,3 mm digitalisiert wird. Die optische Mssgenauigkeit des Systems liegt nach 
Angaben des Herstellers bei 25 µm. Abhängig von der optischen Zugänglichkeit der ges-
cannten Bauteiloberflächen und vor allem von der Digitalisierung und Flächenrückfüh-
rung der gemessenen Oberflächenpunkte können jedoch zusätzliche Messunsicherheiten 
entstehen, so dass eine realistische Messgenauigkeit von ca. 50 µm - 100 µm angenom-
men werden sollte. Für die Bewertung von Oberflächen von Gussteilen in der vorliegen-
den Größenordnung kann dies jedoch als ausreichend b trachtet werden. Die optische 
Vermessung von drei Turbinenrädern sowie die Aufbereitung der 3D-Daten wurde von 
der IVB GmbH in Jena durchgeführt. Weitere Informationen zu der Methode sind unter 
anderem bei Holtzhausen [72] oder Schoenenborn [73] zu finden. 
Entscheidend für den Vergleich zwischen der realen und der CAD-Geometrie ist die Fest-
legung des Koordinatenursprunges. In den durchgeführt n Messungen wurde die vermes-
sene Geometrie an einer Ebene auf der Radrückseite und an der Mittellinie der Welle als 
Drehachse ausgerichtet (vgl. Abbildung 4.9). Diese Flächen sind sehr genau gefertigte 
Bearbeitungsflächen, die auch für die Ausrichtung des Turbinenrades im Turbolader sor-
4.5 Ergebnisse der Messungen und Schlussfolgerungen 89 
gen. In Umfangsrichtung wurde die Geometrie als „Bestfit“ ausgerichtet, d.h. die vermes-
sene Geometrie wird so lange gedreht, bis das Quadrat de  Summe der Abweichungen zur 
CAD-Geometrie minimal wird. 
 
 
Abbildung 4.9 Ausrichtung der vermessenen Radgeometrie 
 
 
 
4.5 Ergebnisse der Messungen und Schlussfolgerungen 
Bei der Auswertung der Ergebnisse wird für die Bewertung des Fertigungsprozesses die 
qualitative und quantitative Abweichung zwischen Ist- und Soll-Geometrie betrachtet 
sowie die Unterschiede der Schaufeln untereinander, was für die Beschreibung des Mis-
tunings von vorrangiger Bedeutung ist. Die Auswertungssoftware ermöglicht die geomet-
rische Analyse der Modelle an jeder Stelle der vermessenen Oberfläche. Es wurde eine 
ausführliche Analyse der Geometrien, speziell der Schaufeln, durchgeführt. Aufgrund des 
großen Umfangs der Daten kann diese hier jedoch nicht im Detail wiedergegeben werden. 
Die Farbbilder in Abbildung 4.10 beschreiben jeweils die Abweichung der vermessenen 
Geometrie von der des idealen CAD-Modells. Rot bedeutet dabei eine „erhöhte“ Abwei-
chung der Oberfläche („Berg“), blau bedeutet eine vertiefte Abweichung („Tal“). 
 
 
 
 
 
 
1. Ausrichtung: Radrückseit  
2. Ausrichtung: Wellenmitte 
3. Ausrichtung: Bestfit 
in Umfangsrichtung 
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Abbildung 4.10 Ergebnisse der optischen Geometrievermessung 
Rad L8 
(S1 = 0,48%,
Mode 1) 
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Folgende Schlussfolgerungen können aus den Messergebniss n zusammengefasst wer-
den: 
• Eine globale Betrachtung zeigt, dass die Schaufelgeometrie der Turbinenräder über-
wiegend innerhalb einer für diese Baugröße üblichen Gusstoleranz von 0,05-0,3 mm 
liegt. Die größten absoluten Abweichungen bis zu 0,4 mm (an den Schaufeln) befinden 
sich hauptsächlich am Schaufelnabenbereich ca. ab Mitte der Schaufel bis zum Schau-
felaustritt. Diese Abweichung scheint bereits im Modell vorzuliegen, denn sie ist qua-
litativ an allen Schaufeln der drei untersuchten Räder zu finden. Im Vergleich zur 
CAD-Geometrie wirkt diese systematische Aufdickung der Schaufeln versteifend und 
führt somit zu höheren Eigenfrequenzen der Schaufeln, wie es die Ergebnisse der 
Schaufelfrequenzmessungen aus Abschnitt 4.3 gezeigt haben. 
• Eine aus der gießtechnischen Fertigung resultierend unzulässige Abweichung der 
Geometrie von der idealen Geometrie ist allerdings icht zu erkennen. Die Räder sind 
demnach geometrisch sehr ähnlich, Abweichungen befid n sich innerhalb eines tole-
rierbaren Bereiches für die Serienfertigung und ein negativer Einfluss auf die strö-
mungsmechanischen Eigenschaften des Turbinenrades sind nicht zu erwarten. 
• Ein Vergleich der Räder untereinander zeigt, dass die Geometrie im Detail Unter-
schiede aufweist. Rad L8 liegt überwiegend sehr gut in der Toleranz. Die Schaufeln 
sind auch untereinander sehr ähnlich. Rad L12 weist in einer Schaufelflächengeomet-
rie global relativ hohe Abweichung von der Toleranzmitte auf, jedoch sind die Schau-
feln untereinander trotzdem sehr ähnlich. Bei Rad L13 gibt es Schaufeln, die eine mit 
Rad L8 vergleichbare hohe Maßhaltigkeit aufweisen, j doch gibt es daneben einige 
Schaufeln, die relativ stark davon abweichen. Wie schon bei der Frequenzmessung 
bemerkt, gibt es auch hier geometrische „Ausreißer“. 
• In Bezug auf die ermittelten Verstimmungsgrade der entsprechenden Räder kann ge-
schlussfolgert werden, dass eine große globale Abweichung zwischen Ist- und Soll-
Geometrie nicht grundsätzlich zu hohem Mistuning führen muss. Entscheidend sind 
die Unterschiede zwischen den jeweiligen Schaufelgeometrien. Rad L12 z.B. zeigt 
global relativ hohe Abweichung zur Soll-Geometrie, da aber die Schaufeln des Rades 
untereinander sehr ähnlich sind, existiert nur ein g ringes Maß an Mistuning. 
 
 
Charakterisierung der Geometrieunterschiede der Schaufeln für die Mistuningun-
tersuchungen 
Es ist nahezu unmöglich, die Vielfalt an Variationsmöglichkeiten der Schaufelgeometrie 
exakt mit nur wenigen Parametern wiederzugeben. Jedoch ist es das Ziel, die dominanten, 
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charakteristischen Geometrieunterschiede zwischen den Schaufeln zu analysieren und für 
die Mistuninguntersuchungen aufzubereiten. Bei der G staltung von Schaufeln für Tur-
bomaschinen beschreiben neben der 2D-Meridiankontur im Wesentlichen die Schaufeldi-
ckenverteilung und die Winkelverteilung bzw. die Krümmung, die Geometrie der Schau-
fel. Es ist daher sinnvoll, die ermittelten Abweichungen der realen Geometrie mit ent-
sprechenden Parametern zu beschreiben. Im Folgenden sind die charakteristischen, domi-
nanten Form- und Lageabweichungen der Schaufeln, so wie sie aus den Messdaten analy-
siert werden konnten und für die Mistuninguntersuchung verwendet werden sollen, zu-
sammengefasst. 
Es soll an dieser Stelle bemerkt werden, dass die Parametrisierung von vermessenen Ge-
ometriedaten ein sehr aufwendiger Prozess ist, der vor allem bei großen Datenmengen ein 
hohes Maß an Automatisierung erfordert. Für weiterführende Informationen zur Ermitt-
lung der Parameter sei auf die Ausführungen von Lange [74] verwiesen, in der die Auto-
ren eine automatisierte Parametrisierungsmethode für Geometriedaten von ebenfalls op-
tisch vermessenen Verdichterschaufeln vorstellen. Für die Untersuchungen der vorliegen-
den Arbeit wurden die Schaufelgeometrien „manuell“ analysiert, d.h. die Geometrieab-
weichungen wurden an ausgewählten Oberflächenpunkten festgestellt und in Dicken- 
bzw. Formabweichungen der Schaufeln umgerechnet. Für die Ermittlung von charakteris-
tischen Schaufelgeometrieabweichungen zur Beschreibung von Mistuning anhand der 
drei vermessenen Turbinenräder ist der Aufwand vertretbar. Für eine statistische Analyse 
einer größeren Anzahl an vermessenen Bauteilen ist jedoch ein Automatisierungsprozess 
für die Datenverarbeitung notwendig. 
• Die Schaufelhöhen (bzw. die Lage der Schaufelspitzenkontur) der untersuchten Rä-
der variiert in einem Bereich von +/- 0,3 mm um den Sollwert. Die Schaufelhöhenva-
riation soll über die gesamte Schaufelkontur als konstant definiert werden, wie in 
Abbildung 4.11 dargestellt. 
 
Abbildung 4.11 Definition der Schaufelhöhenvariation ∆h 
∆h 
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Bei Rad L8 ist auffällig, dass die Schaufelhöhe nahezu sinusförmig über den Umfang 
variiert. Die Ursache hierfür kann vermutlich in eir leicht exzentrischen Zustellung 
zwischen Turbinenrad und Schleifscheibe bei der Schleifbearbeitung der Schaufel-
spitzenkontur liegen (Abbildung 4.12). Bei Rad 12 und 13 ist dies nicht auffällig. 
 
 
Abbildung 4.12 Schematische Darstellung einer exzentrischen Schleifbearbeitung der Schaufelspit-
zenkontur 
• Die Winkelabweichung, die einer Lageabweichung einer gedachten Schaufelsehnen-
linie entspricht, lässt sich nicht punktuell ermitteln, sondern nur im Gesamtverlauf. 
Charakteristisch sind diese Schaufelkrümmungsabweichungen am deutlichsten am 
Schaufelaustritt nahe der Schaufelspitze erkennbar, wie in Abbildung 4.13 darge-
stellt. 
 
Abbildung 4.13 Charakteristische Schaufelkrümmungsabweichungen der Schaufeln 
Zur Charakterisierung soll hier ein Parameter ∆γ benutzt werden, der die dominante 
Variation der Schaufelkrümmung beschreibt. Er entspricht prinzipiell dem Schaufel-
konstruktionswinkel im Austrittsbereich, der für die strömungsmechanische Ausle-
gung einer Turbine von besonderer Bedeutung ist. Die Variation von ∆γ kann aus den 
Messdaten mit ca. +/-2,5° abgeschätzt werden. 
Turbinenrad 
Bearbeitungsdurchmesser 
der Schleifbearbeitung 
durch fehlerhafte Zustel-
lung der Maschine exzent-
risch zur Radmitte 
∆γ - 
+ 
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• Die Schaufeldickenverteilung der Turbinenschaufel ist nach strömungs- und struk-
turmechanischen Aspekten gestaltet. Eine Beschreibung der Dickenvariation mit nur 
einem Parameter kann dem nicht gerecht werden. Jedoch führen die Variations- und 
Kombinationsmöglichkeiten der Dickenverteilung zu einer unüberschaubaren Viel-
zahl an Varianten, die bezüglich des Mistuningeinflusses kaum sinnvoll untersucht 
werden können. Daher soll die Variation der Schaufeldicke durch wenige Parameter 
beschrieben werden, die zumindest die dominante Dickenabweichung wiedergeben 
können. Hierfür wird eine Dickenvariation an der Schaufelspitze ∆dGehäuse bzw. 
Schaufelnabe ∆dNabe benutzt (vgl. Abbildung 4.14). Der ursprüngliche Vrlauf zwi-
schen Naben- und Gehäuseschnitt, der nicht linear ist, wird qualitativ beibehalten. 
∆dGehäuse liegt in einer Größenordnung von ca. +/- 0,3 mm, was bezogen auf eine 
Solldicke von ca. 1,5 mm sehr groß ist. Die Dickenvariation an der Schaufelspitze 
ändert demnach die ursprüngliche Schaufelgeometrie relativ stark. ∆dNabe variiert in 
einer Größenordnung von ca. +/- 1 mm, was wiederum bezogen auf die Solldicke 
von ca. 15 mm relativ wenig ist. 
 
Abbildung 4.14 Charakterisierung der Schaufeldickenvariation 
 
 
 
 
 
∆dNabe 
∆dGehäuse 
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4.6 Darstellung weiterer Ursachen für Mistuning 
In den Abschnitten 4.4 und 4.5 sind die Geometrieunt rschiede zwischen den Schaufeln 
eines integralen Rades als eine Ursache für Mistuning charakterisiert und beschrieben 
worden. Neben der Geometrie haben jedoch auch weitere Eigenschaften einen Einfluss 
auf die Eigenfrequenzen eines Bauteils. Als einfaches Beispiel wird mit (Gl. 4.1) die Ei-
genfrequenz eines rechteckigen Balkens beschrieben. 
3~ lV
IE
f
⋅⋅
⋅
ρ
       (Gl.4.1) 
mit: f Eigenfrequenz 
E Elastizitätsmodul 
I Flächenträgheitsmoment 
ρ Dichte 
V Volumen 
l Länge 
Die Größen I, V, l sind nur von der Geometrie abhängig, daneben haben r auch der E-
Modul und die Dichte einen Einfluss auf die Eigenfrquenz. Beide Eigenschaften werden 
von den gießtechnologischen Prozessen bestimmt. Auch wenn bei einem Feingussprozess 
prinzipiell von einer hohen Genauigkeit ausgegangen w rden kann, so können aufgrund 
der Toleranzen in den Fertigungsprozessen auch diese Werte in den Schaufeln unter-
schiedlich sein und dadurch zu Mistuning führen. 
Eine aussagekräftige Ermittlung der Dichte- bzw. E-Modulverteilung in einem integralen 
Turbinenrad ist nicht möglich. In der Regel werden alle Turbinenräder im Rohteilzustand 
durch heißisostatisches Pressen (HIP) nachbehandelt. Diese Nachverdichtung der Struktur 
durch hohen allseitigen Druck und hohe Temperatur sorgt für isotrope, homogene Eigen-
schaften im inneren der Struktur. Innere Poren und kleinste Lunker werden dadurch zu-
sammengepresst. Von groben inneren Dichteunterschieden im Bauteil ist daher nicht aus-
zugehen. Bezüglich des E-Moduls besteht die Möglichkeit einen groben Überblick über 
eine charakteristische Verteilung zu bekommen, was im Folgenden kurz erläutert werden 
soll. 
Der E-Modul ist unter anderem stark von der Gefügestruktur bzw. der Korngröße abhän-
gig. In Abbildung 4.15 ist der prinzipielle Zusammenhang zwischen der Korngröße und 
dem E-Modul eines Nickel-Basis Werkstoffes dargestellt. Bei feinerer Kornstruktur stei-
gen die E-Modulwerte an. 
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Abbildung 4.15 Zusammenhang zwischen Korngröße und E-Modul eines Nickel-Basis Werkstoffes 
für Turbinen 
Durch Anätzung der Oberfläche kann die Kornstruktur (zumindest an der Oberfläche) 
sichtbar gemacht werden. In Abbildung 4.16 ist dies für ein Radialturbinenrad dargestellt. 
Die Bilder zeigen eine relativ feine Kornstruktur in den Schaufeln und weisen auf einen 
relativ hohen E-Modul hin, was zusätzlich den bereits in Tabelle 4.1 festgestellten Unter-
schied der berechneten und gemessenen Schaufelfrequnzen erklären kann. Eine quantita-
tive Auswertung der Korngrößen in den jeweiligen Schaufeln und eine Ableitung auf die 
E-Modulunterschiede kann auf diese Weise mit Sicherheit nicht durchgeführt werden und 
ist daher auch nicht das Ziel dieser Untersuchungen, jedoch zeigen die Bilder qualitativ 
sehr ähnliche Korngrößen in den jeweiligen Schaufeln ohne deutlich erkennbare Un-
gleichmäßigkeiten woraus kein wesentlicher Beitrag zum Mistuning aufgrund der E-
Modulvariation geschlussfolgert werden könnte. 
Dennoch muss festgestellt werden, dass der Anteil des Mistunings, der von Dichte- bzw. 
E-Modulunterschieden in den Schaufeln der Turbinenräde  verursacht wird, nicht quanti-
tativ angegeben werden kann. 
 
grobes Gefüge 
feines Gefüge 
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Abbildung 4.16 Kornstruktur eines Turbinenrades (durch Anätzung der Oberfläche sichtbar ge-
macht) 
Die bisher genannten Ursachen für Mistuning beziehen sich ausschließlich auf neue Tur-
binenräder. Während der Betriebszeit, vor allem im weit verbreiteten Schweröleinsatz der 
Turbolader, kommt es zur Verschmutzung und mitunter auch zu abrasivem Verschleiß an 
den Schaufeln. Abbildung 4.17 zeigt ein aufgrund des Schwerölbetriebes stark ver-
schmutztes Turbinenrad vor und nach der Reinigung. 
  
Abbildung 4.17 Stark verschmutztes Turbinenrad für Abgasturbolader a) vor der Reinigung, b) nach 
der Reinigung 
In der Folge dieser Verschmutzung und des Verschleißes st ebenfalls eine individuelle 
Veränderung der Schaufelfrequenzen zu erwarten. Detaillierte Untersuchungen und 
Messdaten, die die Verstimmung von Radialturbinen während der Betriebszeit dokumen-
tieren, liegen momentan jedoch nicht vor, so dass keine exakten Aussagen zur Schaufel-
frequenzveränderung im Verlauf der Betriebszeit getroffen werden können. 
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5 Untersuchung des Schwingverhaltens von ver-
stimmten Radialturbinen 
5.1 Allgemeines 
In Abschnitt 3 ist die Berechnungsmethode beschrieben worden, mit der die zu erwarten-
den kritischen Schwingbeanspruchungen in Radialturbinen ermittelt werden können. Die 
Berechnungen sind jedoch auf Grundlage der idealen Radgeometrien durchgeführt wor-
den. Der Einfluss von Mistuning auf die maximalen Schwingamplituden muss daher mit 
einem Sicherheitsfaktor für die schwingungssichere Auslegung der Turbine berücksich-
tigt werden. Aufgrund der Einschränkungen der Berechnungsmodelle sowie unbekannter 
Schwankungen in den Materialkennwerten bzw. unbekannter Betriebslasten kann nicht 
auf die Anwendung von Sicherheitsfaktoren verzichtet w rden. Die hohen Anforderungen 
an Wirkungsgrad und Gewicht moderner Turbinenräder erfordern jedoch eine hohe 
„Ausnutzung“ des eingesetzten Materials, was eine Minimierung der notwendigen Si-
cherheitsfaktoren zur Folge haben muss. Durch die Ermittlung des Einflusses von Mistu-
ning auf die maximalen Schwingbeanspruchungen kann der Sicherheitsfaktor stark redu-
ziert werden. 
In Abschnitt 4 wurden die Ursachen, die zur Verstimmung von integralen Turbinenrädern 
führen, erläutert. Sie sind hauptsächlich auf Geometrieunterschiede, aber auch auf Unter-
schiede in den Materialeigenschaften der einzelnen Schaufeln eines integralen Turbinen-
rades zurückzuführen. Im Folgenden wird der Einfluss von Mistuning auf das Schwing-
verhalten, speziell auf die maximal zu erwartenden Schwingbeanspruchungen, untersucht 
und die Konsequenzen für die Auslegung von Radialturbinen dargestellt. Die Modellie-
rung der Verstimmung soll dabei auf Basis der genannten charakteristischen Unterschiede 
zwischen den Schaufeln durchgeführt werden. 
Basis der Untersuchungen ist die bereits in den Abschnitten 3 und 4 untersuchte Turbi-
nenradgeometrie sowie das benutzte Berechnungsmodell für die Anregung. 
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5.2 Einfluss der Schaufelgeometrievariation im Sek-
tormodell 
In Abschnitt 4.4 sind die geometrischen Schaufeluntrschiede durch Variation von Para-
metern für Schaufelhöhe, Schaufelkrümmung und Schaufeldicke beschrieben worden. 
Bevor diese Geometrieunterschiede in einem integraln Turbinenrad numerisch unter-
sucht werden, soll der Einfluss der Geometrievariation auf das Schwingverhalten der iso-
lierten Einzelsektoren betrachtet werden. Dazu werden Turbinenradsektoren erzeugt, die 
jeweils in Schaufelhöhe, Krümmung bzw. Dicke am Außenschnitt variiert werden. Die 
Größe und Form der Variation richtet sich dabei nach den Ergebnissen der Geometrie-
vermessung. Es soll die Auswirkung von kleinen Geomtrieänderungen auf die Schaufel-
frequenzen und die maximale Schwingspannungsamplitude bei Resonanz am Beispiel für 
Schaufelmode 1, Schaufelmode 4 und Schaufelmode 6 bestimmt werden. Ermittelt wer-
den die Werte mit einem an den Flanken fest eingespannten Sektormodell nach 
Abbildung 5.1. Die maximale Schwingbeanspruchung sowie die Eigenfrequenz werden 
zum direkten Vergleich jeweils auf die Werte der Ausgangsgeometrie bezogen, die dem 
idealen Modell entspricht. 
 
 
 
 
Abbildung 5.1 Turbinensektormodell zur Berechnung der Einflüsse der Geometrievariation 
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1. Variation der Schaufelhöhe (konstant für die Spitzenkontur) 
(zusammengefasste Darstellung der Ergebnisse in Abbildung 5.2) 
normierte Spannung
normierte Frequenz
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Abbildung 5.2 Berechnungsergebnisse bei Variation der Schaufelhöhe am Sektor 
Mit ansteigender Schaufelhöhe fällt die Schaufelfrequenz linear ab, die entsprechenden 
maximalen Spannungen steigen dagegen linear mit steigender Schaufelhöhe an. Während 
sich die Schaufelfrequenzen im Bereich +/- 1,5% änder , variieren die Beanspruchungen 
um ca. +/- 5%. Die höheren Schaufelmoden 4 und 6 reagieren auf die Änderung etwas 
sensibler als Schaufelmode 1. Die Schwingform verändert sich durch Änderung der 
Schaufelhöhe in dieser Größenordnung nicht qualitativ, d.h. die Orte der maximalen Be-
anspruchung bleiben für die untersuchten Schaufelmoden nahezu erhalten. 
 
 
Mode 1 Mode 4 
Mode 6 
∆h 
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2. Variation der Schaufelkrümmung 
(zusammengefasste Darstellung der Ergebnisse in Abbildung 5.3) 
normierte Spannung
normierte Frequenz
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Abbildung 5.3 Berechnungsergebnisse bei Variation der Schaufelkrümmung am Sektor 
Die Darstellung der Ergebnisse der Schaufelwinkelvariation ist in Abbildung 5.3 zusam-
mengefasst. Die Änderung der Schaufelkrümmung zeigt einen komplexeren Zusammen-
hang zwischen der Variation des Winkels, der Schaufelfrequenz und der Beanspruchung. 
Während die Eigenfrequenzen ähnlich der Schaufelhöhnvariation linear mit ansteigen-
dem Winkel abfallen, verhalten sich die entsprechenden Beanspruchungen bei den ver-
schiedenen Schaufelmoden unterschiedlich. Die Beanspruchungen bei dem Schaufelmode 
4 sinken ebenfalls bei ansteigendem Winkel, bei demSchaufelmode 6 steigen sie jedoch 
an. Für Schaufelmode 1 ist aus den Daten kein eindeutiger Zusammenhang erkennbar. 
Mode 1 Mode 4 
Mode 6 
∆γ - 
+ 
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Die Eigenfrequenzen variieren in einem Bereich kleiner +/- 1%, die Beanspruchungen 
aber in einer Größenordnung von +/- 5%. In Verbindung mit der geänderten Schaufelge-
ometrie verschiebt sich auch der Ort der jeweils maxi len Beanspruchung leicht. Den-
noch bleibt die qualitative Verteilung der Beanspruchungen nahezu erhalten. Dies gilt für 
die untersuchten Schaufelmoden 1, 4 und 6 gleichermaßen. 
 
 
3. Schaufeldickenänderung an der Schaufelspitze (Außenschnitt) 
(zusammengefasste Darstellung der Ergebnisse in Abbildung 5.4) 
normierte Spannung
normierte Frequenz
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Abbildung 5.4 Berechnungsergebnisse bei Variation der Schaufeldicke am Sektor 
Aus den Ergebnissen der Dickenvariation (Abbildung 5.4) am Außenschnitt lässt sich für 
alle untersuchten Schaufelmoden kein erkennbarer Zusammenhang ableiten. Schaufelfre-
quenzen und Beanspruchungen variieren stark unsystematisch über den gesamten Varia-
Mode 1 Mode 4 
Mode 6 
∆daußen 
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tionsbereich. Die Eigenfrequenz liegt dabei in einem Bereich von +/- 1,5%, die Bean-
spruchung variiert um bis zu +/- 6%. Die Schaufeldicke am Außenschnitt der Schaufel 
hat einen erheblichen Einfluss auf die Schwingungseigenschaften der Schaufel. 
Die Ergebnisse der Geometrievariationsuntersuchungen an dem Sektormodell können wie 
folgt zusammengefasst werden: 
Die Geometrievariationen mit den vereinfachten Parametern für Schaufelhöhe, Schaufel-
krümmung und Schaufeldicke haben einen unterschiedlichen Einfluss auf Schaufelfre-
quenz und Schwingbeanspruchung. Die Schaufelhöhenvariation weist unabhängig des 
Schaufelmodes einen eindeutigen systematischen Zusammenhang zwischen Geometrie-
änderung und Schaufelfrequenz bzw. Beanspruchung auf. 
Bei der Untersuchung der Änderung der Schaufelkrümmung ist dies nicht mehr in glei-
cher Weise eindeutig. Die jeweiligen Schaufelmoden r agieren unterschiedlich auf die 
Änderung der Geometrie. Für die Schaufeldickenvariation ist ebenfalls kein systemati-
scher Zusammenhang erkennbar. Bereits kleine Änderug n verursachen relativ große 
Beanspruchungsunterschiede bis zu 5%. Die jeweiligen Schaufelmoden reagieren eben-
falls stark unterschiedlich auf die Dickenänderung. Die Schaufeldickenvariation und die 
Variation der Schaufelkrümmung müssen aufgrund der unsystematischen Zusammenhän-
ge als relativ kritisch angesehen werden. 
 
Aus den Ergebnissen wird deutlich, dass kleine Geometrieänderungen für diese typischen 
Schaufelgeometrien Eigenfrequenzänderungen im Bereich von +/- 1,5% hervorrufen. Die 
entsprechenden Schwingbeanspruchungen liegen dabei in einem Bereich von +/- 5%. 
Als wichtiges Ergebnis für die weiteren Untersuchunge  verstimmter Radialturbinenräder 
muss festgehalten werden, dass sich durch Veränderug der geometrischen Parameter in 
der vermessenen Größenordnung, die qualitative Verteilung der Beanspruchungen in den 
Schaufeln nicht entscheidend verändert. Die Orte der jeweiligen maximalen Beanspru-
chungen verschieben sich kaum. Die Übertragungsfaktoren für die DMS Messungen kön-
nen somit an der idealen Turbinenschaufel bestimmt werden und gelten mit einer Genau-
igkeit von ca. 5% auch für die realen Schaufeln. 
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5.3 Untersuchung eines Turbinenlaufrades mit Geo-
metriemistuning 
5.3.1 Allgemeines 
Mit dem Ziel, ein besseres grundlegendes Verständnis über das Schwingverhalten und die 
zu erwartenden Schwingbeanspruchungen eines realen verstimmten Turbinenrades zu 
erhalten, soll nachfolgend ein Turbinenrad mit Geomtriemistuning untersucht werden. 
Auf Basis der in Abschnitt 4 abgeleiteten charakteris ischen geometrischen Schaufelun-
terschiede werden 12 in ihrer Geometrie unterschiedliche Schaufelsektoren im CAD Pro-
gramm erstellt und zu einem integralen Turbinenrad zusammengesetzt. 
Diese Vorgehensweise wird gewählt, um den systematischen Zusammenhang zwischen 
der geometrischen Ursache für die Verstimmung (Variation der Krümmung oder Dicke 
oder Höhe) und der Schwingantwort der Struktur zu erhalten. 
Die Auswahl der erzeugten Schaufelgeometrien sowie die resultierende Verteilung im 
zusammengesetzten Turbinenrad sind für dieses Beispiel auf Basis der als charakteristisch 
betrachteten Geometrie- und Frequenzunterschiede aus den Messergebnissen geschehen. 
Es sei ausdrücklich darauf hingewiesen, dass hier nicht eines der vermessenen realen 
Turbinenräder „nachgebildet“ werden soll, sondern ein r präsentatives Beispiel eines ty-
pischen verstimmten Radialturbinenrades auf Basis der durchgeführten geometrischen 
Vermessungen und Frequenzbestimmungen untersucht wird. D e exakte Nachbildung 
einer realen Schaufelgeometrie aus der Vermessung ist durch die Beschreibung weniger 
Geometrieparameter nicht mit genügender Genauigkeit möglich. 
Der direkte Vergleich von experimentellen und numerischen Untersuchungen an einem 
ausgewählten Turbinenrad, ist durch die Berechnung ei es 3D-Modells, dass aus den op-
tisch vermessenen Oberflächenpunkten der Geometrie erzeugt wird, möglich. Die Erzeu-
gung eines FE-Modells aus den gemessenen Punkten ist j doch ein aufwendiger Prozess, 
der in der sogenannten Flächenrückführung eine hohe Genauigkeit in der Vermessung 
und mathematischen Verarbeitung der Daten erfordert. In [72] und [74] wird auf diesen 
Aspekt detaillierter eingegangen. 
Zudem führt die Vernetzung eines Gesamtradmodells dazu, dass die Topologie des FE-
Netzes, d.h. die Netzstruktur im Inneren der einzelnen Schaufelsektoren nicht identisch 
ist. Dies führt im numerischen Modell bereits zu Mistuning unabhängig von der Oberflä-
chengeometrie, was nur durch eine sehr hohe Anzahl von Elementen auch im Inneren des 
gesamten Rades verbessert werden kann. Der hohe numrische Aufwand steht nicht im 
5.3 Untersuchung eines Turbinenlaufrades mit Geometriemistuning 105 
Verhältnis, zu den in dieser Arbeit abzuleitenden Aussagen zum Schwingverhalten ver-
stimmter Radialturbinen. 
 
Da von einem Einfluss der jeweiligen Verstimmungsverteilung und des Verstimmungs-
grades auf das Schwingverhalten eines realen Turbinenrades ausgegangen werden muss, 
wie z.B. in [49] von Yiu beschrieben, sind die an dem Beispiel abgeleiteten Zahlenwerte 
für die Amplitudenüberhöhung und Frequenzänderungen nicht pauschal auf jedes andere 
Turbinenrad zu verallgemeinern. Dennoch können die grundsätzlichen Effekte aufgezeigt 
und entsprechende repräsentative Aussagen zum Einfluss von Mistuning auf das 
Schwingverhalten dieser Art von Radialturbinenrädern abgeleitet werden. 
Eine Übersicht über die geometrischen Unterschiede der Schaufeln des in diesem Ab-
schnitt untersuchten Turbinenrades geben Tabelle 5.1 und Abbildung 5.5. Die Krümmung 
und Dickenverteilung variieren in den Schaufeln in unterschiedlicher Stärke. Zudem ist 
die Schaufelhöhe in einer Form angepasst, die einer bereits beschriebenen exzentrischen 
Zustellung des Rades beim Schleifen der Schaufelspitzen von 0,2 mm entspricht. Die 
Schaufelhöhendifferenz verläuft demnach sinusförmig über den Umfang. 
 
Tabelle 5.1 Übersicht über die geometrischen Unterschiede des verstimmten Rades 
Schaufel-
nummer 
Geometrische Veränderung in Bezug 
auf die Ursprungsgeometrie 
Schaufelhöhendifferenz 
1 Schaufelgeometrie unverändert 0 mm 
2 ∆daußen = +0,75 mm 0,1 mm 
3 ∆γ = –1,5° 0,173 mm 
4 ∆γ = –0,3° 0,2 mm 
5 identisch Schaufel 2 0,173 mm 
6 ∆γ = +0,3° 0,1 mm 
7 ∆γ = –0,5 ° 0 mm 
8 identisch Schaufel 3 -0,1 mm 
9 identisch Schaufel 1 -0,173 mm 
10 ∆daußen = +0,25 mm -0,2 mm 
11 Identisch Schaufel 2 -0,173 mm 
12 Identisch Schaufel 7 -0,1 mm 
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Abbildung 5.5 Darstellung der unterschiedlichen Schaufelsektoren im  
zusammengesetzten Turbinenrad 
Die entsprechend der gewählten Schaufelgeometrie resultierenden Verstimmungsgrade 
für die Schaufelmoden liegen in der für die realen Turbinenräder ermittelten Größenord-
nung und sind in Tabelle 5.2 zusammengefasst. 
Tabelle 5.2 Verstimmungsrade des verstimmten Turbinenrades, Schaufelmode 1 bis 6 
Schau-
felmode 
Schaufeleinzelfre-
quenzen des unver-
stimmten Rades [Hz] 
Mittelwert der 
Schaufeleinzelfrequenzen des 
verstimmten Rades[Hz] 
Verstimmungs-
grad [%] 
1 3720 3704 0,75 
2 7214 7186 0,62 
3 9099 9069 0,66 
4 9488 9448 0,77 
5 12950 12947 0,13 
6 13714 13677 0,63 
 
Die geometrischen Unterschiede der Schaufeln wirken sich auf die verschiedenen Schau-
felmoden unterschiedlich aus, was an den unterschiedlich n Verstimmungsgraden zu er-
kennen ist. Die Schaufelverstimmung wirkt sich hauptsächlich auf die schaufeldominan-
ten Moden aus. Die Schaufelmoden 1 bis 6, außer Schaufelmode 5, haben alle einen ähn-
sinusförmig ver-
teilte Schaufel-
höhendifferenz 
1 
2 
4 
5 
6 
7 
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3 
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lichen Verstimmungsgrad von ca. 0,62% - 0,77%. Es wurde bereits vorher bemerkt, dass 
Schaufelmode 5 stark durch die Nabenschwingungen bzw. Kopplung beeinflusst wird 
und grundsätzlich als weniger kritisch eingestuft werden kann. Zusätzlich reagieren die 
gemischten Moden auch weniger sensibel auf die Verstimmung der Schaufeln. Der Ver-
stimmungsgrad beträgt hier nur 0,13%. 
Die Verstimmungsverteilungen der Schaufemoden 1, 4 und 6, die im Folgenden näher 
untersucht werden sollen, sind in Abbildung 5.6 dargestellt. Wie bei den experimentell 
bestimmten Verstimmungsverteilungen sind die gewählten Verstimmungsverteilungen 
durch einen unsystematischen Frequenzverlauf mit einigen „Ausreißern“ charakterisiert. 
 
Abbildung 5.6 Verstimmungsverteilungen der Schaufelmoden 1, 4 und 6 des verstimmten Rades 
Die Auswirkungen auf die jeweiligen Schaufelmoden sind im Detail unterschiedlich, da 
sich die Geometrieänderungen auch unterschiedlich auf die Schwingformen auswirken. 
Prinzipiell liegen jedoch sehr ähnliche Verstimmungsverläufe vor. Die experimentell er-
mittelten Verläufe weisen größere Unterschiede zwischen den Moden 1, 4, und 6 auf. Das 
lässt sich dadurch begründen, dass sich die realen Variationen in den Schaufelgeometrien 
komplexer darstellen, als durch die gewählten Parameter für Dicke, Höhe und Winkel 
beschrieben. 
Das Schwingverhalten bei Anregung dieses verstimmten Turbinenrades soll nun im Fol-
genden untersucht werden. Dabei stehen die Schaufelmod n 1, 4 und 6 im Vordergrund. 
Die Berechnung der Schwingbeanspruchungen erfolgt nach dem in Abschnitt 3.2 erläu-
terten Modell. Jede Eigenfrequenz der Schaufelmodefamilie wird jeweils mit KD0 - KD6 
Form angeregt und die entsprechende Beanspruchung berechnet. 
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Eine zusammenfassende Darstellung der Berechnungsergebnisse für alle drei untersuch-
ten Schaufelmoden ist im Anhang B auf Seite 2 dargestellt. Für eine bessere Übersicht-
lichkeit werden im Folgenden die Ergebnisse und Schlussfolgerungen an ausgewählten 
Beispielen der Schwingantworten des verstimmten Turbinenrades beschrieben. Es muss 
aber angemerkt werden, dass die aus den Ergebnissen abg leiteten Aussagen vor allem 
durch den Vergleich der Schwingreaktionen der verschiedenen Eigenfrequenzen einer 
Schaufelmodefamilie untereinander deutlich werden. Daher muss ausdrücklich auf die 
Darstellungen im Anhang B verwiesen werden. 
 
 
5.3.2 Detaillierte Ergebnisse der Schaufelmodefamilie 1 
Die berechneten Frequenzen und die Zuordnung der Knotendurchmesser der Schaufel-
modefamilie 1 des verstimmten Turbinenrades sind in Tabelle 5.3 zusammengefasst. Zu-
dem sind die berechneten Amplitudenüberhöhungsfaktoren zugeordnet. 
Beim idealen Rad treten 7 verschiedene Frequenzen pro Schaufelmodefamilie auf (KD1 - 
KD5 haben doppelte Eigenwerte). Die Zuordnung zum jeweiligen Knotendurchmesser ist 
in der Schwingform und der Beanspruchungsreaktion eindeutig möglich. 
Tabelle 5.3 Vergleich der Frequenzen Schaufelmodefamilie 1 
unverstimmtes Rad verstimmtes Rad AÜF** 
Frequenz [Hz] KD Frequenz [Hz] KD*  
3642,2 2 3593,6 -2 131% 
3642,2 2 3606,9 4 100% 
3650,7 3 3618,5 3 114% 
3650,7 3 3637,6 -2 130% 
3653,4 4 3644 6 113% 
3653,4 4 3646,1 3 107% 
3654,4 5 3654,4 4 137% 
3654,4 5 3656,3 -5 119% 
3654,7 6 3661,4 6 127% 
3814,1 1 3795,4 1 105% 
3814,1 1 3807,2 -1 110% 
3976,9 0 3963,4 0 109% 
*:   KD mit der höchsten Beanspruchung 
**: Bestimmung auf Basis der KD mit der höchsten Bean-
spruchung des verstimmten Rades 
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Im verstimmten Rad existieren hingegen 12 verschieden  Frequenzen. Die doppelten Ei-
genmoden splitten auf. Die berechneten AÜF streuen innerhalb der Schaufelmodefamilie 
1 stark. Die maximalen Werte liegen bei 137% (3654,4 Hz KD4) bzw. ca. 130% (3593,6 
Hz, 3637,6 Hz -KD2). Andere Frequenzen zeigen hingegen kaum veränderte Schwingbe-
anspruchung im Vergleich zum idealen Rad (3606,9 Hz KD4, 3795,4 Hz KD1). 
Im Gegensatz zum unverstimmten Rad, bei dem eine KD Schwingform nur durch die 
korrespondierende KD Anregungsform angeregt werden kann, reagieren die Schwing-
formen des verstimmten Turbinenrades auf Anregung verschiedener KD Anregungsfor-
men. Bei dem hier untersuchten verstimmten Turbinenrad ist dies so stark ausgeprägt, 
dass die Zuordnung der verstimmten Schwingformen zu einem Knotendurchmesser nicht 
mehr in jedem Fall eindeutig möglich ist. Sehr deutlich ist dies z.B. bei der Frequenz 
3644 Hz ausgeprägt. Die Darstellung der Schwingform, Schaufelauslenkungen und Bean-
spruchungen ist in Abbildung 5.7 dargestellt. 
 
Abbildung 5.7 Schwingform, Schaufelauslenkungen und Beanspruchungen für das verstimmte Tur-
binenrad, Schaufelmode 1, 3644 Hz 
Wie zu erkennen ist, ist die Reaktion dieser Schwingform auf eine KD2 bis KD6 Anre-
gung sehr ähnlich und eine eindeutige Ermittlung des AÜF nicht möglich. Aus dem Ver-
lauf der Schaufelauslenkungen ist eine eindeutige Zuordnung zu einem Knotendurchmes-
ser ebenfalls schwierig. Formal sollen den Schwingformen des verstimmten Rades die 
Knotendurchmesser zugeordnet werden, bei der die höchste Beanspruchung auftritt, wie 
in Tabelle 5.3 bezeichnet. In der Darstellung der Schwingform und der Abwicklung der 
Schaufelauslenkungen (in Abbildung 5.7 links und Mitte) ist auch deutlich die Lokalisie-
rung der Schwingung auf Schaufel Nr. 3 und 4 zu erkennen. 
Bei der Schaufelmodefamilie 1 sind lediglich die Schwingformen mit KD0 (3963,4 Hz) 
und KD1 (3795,4 Hz, 3807,2 Hz) anhand der Schaufelaslenkungen und der Beanspru-
chungsreaktion eindeutig dem jeweiligen Knotendurchmesser zuzuordnen. Die Lokalisie-
rung der Schwingformen und die AÜF sind hier gering, wie aus den Darstellungen in 
Abbildung 5.8 und Abbildung 5.9 zu erkennen ist. 
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Abbildung 5.8 Schwingform, Schaufelauslenkungen und Beanspruchungen für das verstimmte Tur-
binenrad, Schaufelmode 1 KD1 3795,4 Hz 
 
 
Abbildung 5.9 Schwingform, Schaufelauslenkungen und Beanspruchungen für das verstimmte Tur-
binenrad, Schaufelmode 1 KD0 3963,4 Hz 
Die Richtung der umlaufenden Anregungskräfte hat bei dem verstimmten Rad einen Ein-
fluss auf die Schwingbeanspruchung. Während sich im idealen System die Beanspru-
chungen für beide Richtungen symmetrisch ergeben, existieren im verstimmten System 
Unterschiede zwischen positiven und entsprechend negativ n KD-Anregungsformen. In 
den meisten Fällen ist der Unterschied nur gering. Dies kann jedoch nicht verallgemeinert 
werden, da sich z.B. bei der Frequenz 3654,4 Hz ein Unterschied von ca. 30% zwischen 
Anregung von +KD4 und –KD4 ergibt, der nicht mehr zu vernachlässigen ist. Bei der 
Berechnung der Schwingbeanspruchung verstimmter Turbinenräder muss der Einfluss 
daher beachtet werden. 
Aufgrund der bereits erwähnten Schwierigkeit bei der korrekten Zuordnung zu den 
Schwingformen des idealen Systems, kann aus den Daten keine abgesicherte Aussage zu 
dem Zusammenhang zwischen Knotendurchmesser und Amplitudenüberhöhung getroffen 
werden. Die Beschreibung des Mistuningeinflussess mu s daher in anderer Weise erfol-
gen. 
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In Abbildung 5.10 sind die Schwingbeanspruchungen dr Schaufelmodefamilie 1 des 
verstimmten Turbinenrades den Eigenfrequenzen zugeordn t. Die mittlere Schaufelfre-
quenz des Rades liegt bei ca. 3700 Hz. Die KD0 und KD1 Schwingformen, die gering 
lokalisiert und daher eindeutig zuzuordnen sind, liegen mit 3814 Hz und 3963 Hz relativ 
weit von dieser mittleren Schaufelfrequenz entfernt. Dies gilt auch bereits im idealen Rad. 
Im Gegensatz dazu liegen die durch die Verstimmung stark lokalisierten Schwingformen 
mit hohen AÜF relativ nah an der mittleren Schaufelfrequenz in einem Bereich von ca. 
3600 Hz – 3660 Hz. 
 
Abbildung 5.10 Beanspruchung-Frequenzschaubild, verstimmtes Rad, Schaufelmode 1 
Ein weiterer Aspekt wird aus den Ergebnissen deutlich. Fast jeder Eigenfrequenz des ver-
stimmten Rades kann eine der 12 Schaufeln zugeordnet werden, die jeweils am stärksten 
reagiert. Die experimentellen Untersuchungen der Schwingformen des Turbinenrades in 
Abschnitt 4.2 (siehe auch Anhang A) zeigen bereits die e Eigenschaft des Schwingverhal-
tens realer Turbinenradgeometrien. Die Schaufeln mit den jeweils höchsten Reaktionen 
sind in Abbildung 5.10 durch die Ziffern gekennzeichnet. 
Aufgrund der Verstimmungsverteilung (siehe Abbildung 5.6) weisen die Schaufeln 2, 5, 
und 11 stark abgesenkte Schaufeleinzelfrequenzen auf. Die Ergebnisse der Berechnungen 
zeigen, dass diese drei Schaufeln in der gleichen Rihenfolge auch in den niedrigeren 
Eigenfrequenzen des Schaufelmode 1 des verstimmten Rades am stärksten reagieren. 
Entsprechendes gilt für die Schaufeln 8, 9 und 12, die relativ hohe Schaufeleinzelfrequen-
zen aufweisen. Sie reagieren auch am stärksten in den höheren Eigenfrequenzen des ver-
stimmten Rades, ausgenommen die KD0 und KD1, die wie bereits erwähnt, nur gering 
beeinflusst sind. 
2, 5 
7 
8, 9 
1, 7, 12 
11 3, 4, 6 
Eindeutige Zuordnung 
zum KD möglich 
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Die Ergebnisse zeigen also keinen direkten Zusammenhang zwischen Knotendurchmesser 
und Stärke des Mistuningeinflusses. Stattdessen ist ein Zusammenhang mit den individu-
ellen Schaufeleinzelfrequenzen zu erkennen. Die Schwingformen, deren Eigenfrequenzen 
relativ nah an der mittleren Schaufelfrequenz liegen, werden stärker durch die Verstim-
mung beeinflusst, denn um diese mittlere Schaufelfrequenz streuen die jeweiligen Schau-
feleinzelfrequenzen. Die (theoretische) Eigenfrequenz der isolierten, individuellen Schau-
fel liegt dann sehr nah an einer Resonanzfrequenz ds verstimmten Gesamtrades, wo-
durch die Lokalisierung dieser Schaufel und hohe Amplitudenüberhöhungen resultieren. 
 
 
5.3.3 Detaillierte Ergebnisse der Schaufelmodefamilie 4 
Die Ergebnisse für die Schaufelmodefamilie 4 sind im Folgenden dargestellt. Tabelle 5.4 
fasst die berechneten Eigenfrequenzen und zugeordneten AÜF für Schaufelmode 4 des 
verstimmten Rades zusammen. Die detaillierten Ergebnisse der jeweiligen Schwingfor-
men und berechneten Beanspruchungen sind wiederum im Anhang B zu finden. 
 
Tabelle 5.4 Vergleich der Frequenzen Schaufelmodefamilie 4 
unverstimmtes Rad verstimmtes Rad AÜF** 
Frequenz [Hz] KD Frequenz [Hz] KD*   
8579,6 0 8556,1 0 124% 
9212,2 1 9129,2 0 100% 
9212,2 1 9159,7 -1 127% 
9229,3 3 9214,3 -3 122% 
9229,3 3 9219,5 3 132% 
9315,7 4 9256,5 4 100% 
9315,7 4 9283,5 6 115% 
9343,9 5 9320,4 -4 107% 
9343,9 5 9328,2 5 112% 
9351,2 6 9365 6 108% 
9501,3 2 9468 2 103% 
9501,3 2 9506,5 2 114% 
*:   KD mit der höchsten Beanspruchung 
**: Bestimmung auf Basis der KD mit der höchsten Be-
anspruchung des verstimmten Rades 
 
In den Verläufen der Schaufelauslenkungen und berechneten Schwingbeanspruchungen 
zeigen sich die gleichen prinzipiellen Zusammenhänge, wie zuvor bei Schaufelmodefami-
5.3 Untersuchung eines Turbinenlaufrades mit Geometriemistuning 113 
lie 1. Die Zuordnung der Knotendurchmesser ist im verstimmten Rad bei den meisten 
Eigenfrequenzen nicht eindeutig möglich. 
Lediglich die KD0 und KD2 Schwingformen sind hier eindeutig zuzuordnen. Wie zuvor 
ist hier die Lokalisierung relativ gering im Vergleich zu den anderen KD Schwingformen. 
(vgl. Abbildung 5.11 und Abbildung 5.12) Die Frequenz der KD0 Schwingform liegt mit 
8556 Hz extrem weit von der mittleren Schaufelfrequenz von 9448 Hz und denen der 
anderen KD Schwingformen entfernt. Die Schwingform ist nur schwach lokalisiert je-
doch tritt im Vergleich zu den Ergebnissen bei des Schaufelmode 1 ein relativ hoher AÜF 
von 124% auf. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Abbildung 5.11 Schwingform, Schaufelauslenkungen und Beanspruchungen für das verstimmte Tur-
binenrad, Schaufelmode 4 KD0 8556 Hz 
Abbildung 5.12 Schwingform, Schaufelauslenkungen und Beanspruchungen für das verstimmte 
Turbinenrad, Schaufelmode 4 KD2 9506,5 Hz 
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Abbildung 5.13 Beanspruchung-Frequenzschaubild, verstimmtes Rad, Schaufelmode 4 
Auch bei Schaufelmode 4 wird der Einfluss der individuellen Schaufelverstimmung deut-
lich. Die Schaufeln 2, 5, 11 reagieren wegen ihrer ni drigen Schaufeleinzelfrequenz am 
stärksten bei den niedrigeren Eigenfrequenzen des verstimmten Rades, die Schaufeln 8, 9, 
12 wiederum am stärksten bei den höheren Eigenfrequenzen innerhalb der Schaufelmode-
familie 4. Der maximale AÜF tritt bei der KD3 Schwingform (9219,5 Hz) auf und liegt 
mit 132% in der gleichen Größenordnung, wie bei derSchaufelmodefamilie 1. Die 
Schwingformen zeigen ebenfalls eine starke Lokalisierung und im Vergleich zur Schau-
felmodefamilie 1 sind die jeweils maximalen Schwingbeanspruchungen der einzelnen 
Schaufeln über einen Beanspruchungsbereich von ca. 20% verteilt. In Abbildung 5.13 ist 
der Streubereich rot gekennzeichnet. Die Einschätzung gemessener Beanspruchungswerte 
können demnach bei Schaufelmode 4 zu größeren Unsicherheiten führen, als bei dem 
Schaufelmode 1. 
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5.3.4 Detaillierte Ergebnisse der Schaufelmodefamilie 6 
Die prinzipiellen Aussagen zu den Schaufelmoden 1 und 4 sind auch auf den Schaufel-
mode 6 übertragbar. Tabelle 5.5 zeigt die berechneten Eigenfrequenzen des Schaufel-
mode 6 des idealen und verstimmten Rades. 
Tabelle 5.5 Vergleich der Frequenzen Schaufelmodefamilie 6 
unverstimmtes Rad verstimmtes Rad AÜF** 
Frequenz [Hz] KD Frequenz [Hz] KD*  
13243 1 13184 1 136% 
13243 1 13204 -1 139% 
13446 2 13345 -2 122% 
13446 2 13417 -3 101% 
13529 3 13454 -2 103% 
13529 3 13468 3 101% 
13568 4 13531 6 100% 
13568 4 13541 3 100% 
13583 0 13574 0 115% 
13590 5 13586 -4 131% 
13590 5 13598 4 102% 
13597 6 13640 6 130% 
*:   KD mit der höchsten Beanspruchung 
**: Bestimmung auf Basis der KD mit der höchs-
ten Beanspruchung des verstimmten Rades 
 
Die meisten verstimmten Schwingformen sind ebenfalls nicht eindeutig einem KD zuzu-
ordnen. Nur die KD1 und KD2 Schwingformen können eind utig identifiziert werden. Im 
Unterschied zu den Schaufelmoden 1 und 4, bei denen die eindeutigen KD Schwingfor-
men in der Regel geringe AÜF aufweisen, treten bei Schaufelmode 6 die maximalen AÜF 
mit 135% und 139% bei den KD1 Schwingformen (13184 Hz, 13204 Hz) auf. Die Eigen-
frequenzen, die zur Schaufelmode 6 gehören, liegen all  relativ dicht bei der mittleren 
Schaufelfrequenz, im Unterschied zu Schaufelmode 1 und 4 werden alle Schwingformen 
vergleichbar durch die Verstimmung beeinflusst. 
Wie bereits zuvor beschrieben, können den einzelnen Schaufelfrequenzen wieder in der 
gleichen Weise wie bei Schaufelmode 1 und 4 den Schaufeln zugeordnet werden. 
Die maximalen Beanspruchungen der einzelnen Schaufeln sind über einen Bereich von 
30% verstreut. Die Unsicherheit bei der Bestimmung der maximalen Beanspruchungen 
mittels DMS-Messungen an den Schaufeln ist deshalb größer, als bei Schaufelmodefami-
lie 1 und 4. 
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Abbildung 5.14 Beanspruchung-Frequenzschaubild verstimmtes Rad Schaufelmode 6 
 
 
5.3.5 Zusammenfassung der Ergebnisse zur Untersuchung des 
Geometriemistunings 
Die Untersuchung des durch Variation der Schaufelggeometrie verstimmten Turbinenra-
des zeigt die bereits bekannten Phänomene wie Lokalisierung der Schwingformen, Amp-
litudenüberhöhung und dass im Vergleich zum idealen System eine verstimmte Schwing-
form auch auf die Anregung durch verschiedene Knotendurchmesser reagiert. 
Im Gegensatz zu den Untersuchungsergebnissen z.B. an axi len Verdichterblisks ist die 
Zuordnung einer verstimmten Schwingform zu einer entsprechenden KD Schwingform 
des idealen Rades nur in wenigen Fällen eindeutig mö lich. Bei Schaufelmode 1 und 4 
sind die Schwingformen, die nur wenig lokalisiert sind, auch eindeutig zuzuordnen und 
die entsprechenden AÜF sind relativ gering. 
Dies gilt allerdings nicht bei Schaufelmode 6. Eine aussagekräftige Anwendung der AÜF 
ist daher nur für die eindeutig zuzuordnenden KD Schwingformen möglich, anderenfalls 
kommt es zu Fehlinterpretationen der AÜF. Es kann aus den Berechnungsergebnissen 
nicht abgeleitet werden, dass bestimmte KD Schwingformen zu hohen AÜF neigen. Es 
existieren in allen Schaufelmodefamilien Schwingformen mit hohem AÜF, aber auch 
welche, die nahezu unverändert reagieren und keine erhöhten Beanspruchungen aufgrund 
der Verstimmung aufweisen. 
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Stattdessen zeigen die Ergebnisse, dass die Schwingformen, deren Eigenfrequenzen be-
reits im unverstimmten Rad weiter von der mittleren Schaufelfrequenz entfernt sind, deut-
lich weniger durch die Verstimmung beeinflusst werden. Sie sind im Vergleich nur wenig 
lokalisiert und haben geringere AÜF. Dies gilt in dem berechneten Beispiel für die KD0 
und KD1 Schwingform des Schaufelmode 1 und für die KD 2 Schwingformen des Schau-
felmode 4. Bei dem Schaufelmode 6 kann dieses Verhalt n nicht beobachtet werden. Hier 
liegen alle Eigenfrequenzen dicht beieinander. 
Im Abschnitt 3.4 wurde gezeigt, dass die Frequenzen der KD0 und KD1 Schwingformen 
durch Einfluss möglicher Nabenschwingformen weiter von der mittleren Schaufelfre-
quenz entfernt liegen, als die KD2 - KD6 Schwingformen, die in der Regel reine Schau-
felschwingformen sind. Die KD0 und KD1 Schwingformen sind in diesem Fall weniger 
anfällig auf Mistuning, was bei der schwingungssicheren Auslegung der Turbinen von 
großer Bedeutung sein kann. Leitgitter, die zur Anregung von KD0 und KD1 Schwing-
formen führen, sind in diesem Fall zu bevorzugen. 
Für alle drei Schaufelmoden gilt, dass fast jeder Eigenfrequenz einer Schaufelmodefami-
lie eine Schaufel zugeordnet werden kann, die in dem konkreten Fall am stärksten rea-
giert. Dies lässt schlussfolgern, dass das Schwingverhalten des verstimmten Rades schon 
bei relativ geringem Verstimmungsgrad deutlich geprägt ist durch die individuellen 
Schaufelschwingungen. Schaufeln, die aufgrund der geometrischen Veränderung niedrige 
Schaufelfrequenzen aufweisen, reagieren dann stark bei den verstimmten Schwingformen 
mit niedrigeren Eigenfrequenzen innerhalb einer Schaufelmodefamilie, was auch zur Lo-
kalisierung der Schwingung auf diese Schaufeln führt. 
Die Schaufeln 2, 5 und 11 haben aufgrund der Geometrieänderung niedrige Schaufelfre-
quenzen, entsprechend reagieren sie bei allen Schaufelmodefamilien in den Schwingfor-
men mir niedrigen Eigenfrequenzen. Die Schaufeln 8,9 und 10 haben relativ hohe Schau-
felfrequenzen und reagieren entsprechend in den Schaufelmodefamilien 4 und 6 bei den 
Schwingformen mit hohen Eigenfrequenzen am stärksten. 
Der Streubereich in dem sich die jeweils maximalen Beanspruchungen der Schaufeln 
befinden, ist bei dem einfachen Schaufelmode 1 mit 10% geringer als bei den höheren, 
komplexeren Schaufeloden. Schaufelmode 6 hat einen Str ubereich von 30%. 
Bei Beanspruchungsmessungen mit DMS auf realen Turbinenrädern im Betrieb können in 
der Regel nur wenige Schaufeln untersucht werden. Ei e starke Lokalisierung der 
Schwingformen birgt die Gefahr, dass die DMS nicht auf der Schaufel appliziert sind, die 
die maximale Beanspruchung aufweist. Unabhängig von der Lokalisierung der einzelnen 
Schwingformen liegen die maximalen Schwingbeanspruchungen der individuellen Schau-
feln jedoch nur in einem Streubereich von 10% - 30%, abhängig von der Komplexität der 
Schwingform. 
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Dieser Streubereich ist immer noch sehr groß, jedoch weitaus geringer, als die Streuung, 
die man aus der einzelnen Betrachtung der Lokalisierung der verstimmten Schwingform 
erhält. 
Jedoch ist dabei zu beachten, dass bei der Messung im Allgemeinen nicht bekannt ist, 
welche Schaufel bei einer entsprechenden KD Schwingform am stärksten reagiert. Die 
experimentelle Analyse der Schwingbeanspruchung eines Turbinendesigns muss daher 
zur Absicherung mit verschiedenen Leit- Laufschaufelzahl-Kombinationen durchgeführt 
werden, um verschiedene KD Schwingformen anzuregen und die Kombination mit der 
geringsten Beanspruchung zu ermitteln. 
 
 
 
5.4 Unterschiede zwischen Dicke- Winkel- Höhe- und E-
Modul-Variation der Schaufeln 
Im vorangegangenen Abschnitt sind die Auswirkungen vo  Mistuning am Beispiel eines 
durch Geometrievariation der Schaufeln verstimmten Turbinenrades untersucht worden. 
In diesem Abschnitt soll der systematische Zusammenhang zwischen den geometrischen 
Parametern, die zur Verstimmung variiert werden und den direkten Auswirkungen auf das 
Schwingverhalten herausgestellt werden. Aus diesem Grund werden im Folgenden ver-
stimmte Turbinenräder untersucht, die jeweils nur d ch Schaufelhöhe-, Schaufelwinkel- 
oder Schaufeldickenvariation geometrisch verstimmt sind. Die Geometrievariation basiert 
wiederum auf den charakteristischen Geometrieunterschieden der Schaufelkrümmung, 
Schaufeldicke und Schaufelhöhe, wie sie in Abschnitt 4.4 dargestellt wurden. Die Geo-
metrie wurde dabei in den Sektoren so verändert, bis die gewünschten Schaufelfrequenz-
werte erreicht wurden. 
Zusätzlich wird ein weiteres Turbinenrad, welches kin geometrisches Mistuning auf-
weist, durch Variation des E-Moduls )~( Ef  in den Schaufeln verstimmt. Hierdurch 
soll die Streuung der Materialparameter als Ursache für Mistuning mit den geometrischen 
Ursachen verglichen werden. 
Unabhängig von der Art des Mistunings weisen alle Räder die gleiche Verstimmungsver-
teilung und gleichen Verstimmungsgrad auf. 
Im Folgenden werden die Auswirkungen der unterschiedlichen Verstimmungsursachen 
bezüglich der Modeabwicklungen und der Schwingbeanspruchungen am Beispiel der 
relativ einfachen Schaufelmodefamilie 1 und der komplexeren Schaufelmodefamilie 6 
dargestellt. Die Beanspruchungen sind dabei jeweils auf den maximalen Wert des Rades 
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mit E-Modul-Mistuning bezogen, um einen besseren direkten Vergleich zu gewährleisten. 
Da sie nicht auf die Beanspruchungen des idealen Rades bezogen sind, dürfen sie hier 
nicht mit den AÜF verwechselt werden. Die Beschreibung der Auswirkungen wird an 
ausgewählten Schwingformen exemplarisch erfolgen. Ei e zusammenfassende Darstel-
lung der gesamten Ergebnisse ist in Anhang C auf Seite 2 zu finden.  
 
 
Ergebnisse für die Schaufelmodefamilie 1 
Abbildung 5.15 zeigt die gewählte Verstimmungsverteilung der Räder für die Schaufel-
modefamilie 1. Im Vergleich zu dem Beispiel aus dem vorangegangenen Abschnitt ist 
hier eine einfachere Verstimmungsverteilung gewählt worden. In den Turbinenrädern 
existieren im Prinzip nur drei verschiedene Schaufeln. Die Schaufeln 4, 5, 6 haben dabei 
eine erhöhte Schaufelfrequenz, die Schaufeln 10, 11, 12 eine verringerte Schaufelfre-
quenz. Die restlichen Schaufeln 1, 2, 3, 7, 8 und 9 haben die Schaufelsollgeometrie und 
somit unveränderte Frequenzen bezüglich der Ausgangs eometrie. 
 
Abbildung 5.15 Verstimmungsverteilung für die Schaufelmodefamilie 1 der verstimmten 
Turbinenräder 
Für die resultierenden Eigenfrequenzen der verstimmten Räder werden, wie bereits zuvor, 
die Beanspruchung bei Anregung der Knotendurchmesser 0 – 6 und die dazugehörigen 
Verschiebungen des Schaufelspitzenpunktes dargestellt, um die Auswirkungen der Ver-
stimmung im Radverbund zu ermitteln. Für diese Untersuchungen sind nur die Ergebnisse 
der Gleichlaufanregung dargestellt, da dies hier für den relativen Vergleich der Beanspru-
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chungen ausreichend ist. Tabelle 5.6 fasst die Eigenfrequenzen der Schaufelmodefamilie 
1 der verstimmten Turbinenräder zusammen. 
Tabelle 5.6 Zusammenfassung der Frequenzen und Knotendurchmesser der verstimmten Turbinen-
räder für die Schaufelmodefamilie 1 
 
 
ideales Rad 
S1=0% 
E-Modul 
S1=0.66% 
Dicke 
S1=0.58% 
Höhe 
S1=0.63% 
Winkel 
S1=0.64% 
 
 
Fre-
quenz  
[Hz] 
KD Fre-
quenz 
[Hz] 
KD* Fre-
quenz 
[Hz] 
KD* Fre-
quenz 
[Hz] 
KD* Fre-
quenz 
[Hz] 
KD* 
1 3642,2 2 3622,5 3 3625,1 3 3620,8 3 3638,6 2 
2 3642,2 2 3624,7 6 3627,7 6 3623 6 3641,9 3 
3 3650,7 3 3636,6 2 3638,2 2 3636,1 2 3645,5 2 
4 3650,7 3 3648 2 3648 4 3647,9 4 3649,1 4 
5 3653,4 4 3653 5 3653,1 5 3653,1 5 3653,4 5 
6 3653,4 4 3653,7 5 3653,6 5 3653,6 5 3653,7 5 
7 3654,4 5 3656,4 3 3657,2 3 3657,2 3 3660,4 3 
8 3654,4 5 3675,5 3 3679,6 3 3679,8 3 3692,9 3 
9 3654,7 6 3681,9 6 3686,7 6 3686,8 6 3702,7 6 
10 3814,1 1 3813,6 1 3815,7 1 3814,9 1 3818,5 1 
11 3814,1 1 3814,9 1 3818,4 1 3815,3 1 3829,2 1 
12 3976,9 0 3979,4 0 3983,4 0 3980,7 0 3989,5 0 
*:   KD mit der höchsten Beanspruchung 
 
Der Vergleich der Schaufelauslenkungen zeigt, dass ie durch E-Modul, Schaufelhöhe 
und Schaufeldicke verstimmten Turbinenräder ein nahezu identisches Schwingverhalten 
aufweisen. In den Verläufen der Schaufelauslenkungen sind die Unterschiede nur gering. 
Dementsprechend reagieren die Turbinenräder auch in sehr ähnlicher Weise auf die An-
regung durch die verschiedenen Knotendurchmesser. Di  Unterschiede in den Beanspru-
chungen liegen dabei in einer Größenordnung kleiner 5%, wobei die Verstimmung durch 
E- Moduländerung tendenziell höhere Beanspruchungen wi dergibt. 
Für die einfache Schaufelmodefamilie 1 sind die Unterschiede im Schwingverhalten von 
Turbinenrädern, die durch E-Modul, Schaufeldicke odr Schaufelhöhe verstimmt werden 
vernachlässigbar sofern die Verstimmungsverteilung d der Verstimmungsgrad überein-
stimmen. Die Modeabwicklung in Abbildung 5.16 zeigt dies deutlich. 
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Abbildung 5.16 Abwicklung der Schaufelauslenkungen und berechnete Beanspruchungen der ver-
stimmten Räder, Schwingform Nr. 9 aus Tabelle 5.6 
Das Rad, welches durch Winkeländerung verstimmt ist, zeigt davon abweichende Eigen-
schaften. In den Schwingformen Nr. 1 (Abbildung 5.17), Nr. 2 (Abbildung 5.18) und Nr. 
3 (Abbildung 5.19) gibt es Abweichungen in den Verteilungen der Auslenkungen. Auch 
in den berechneten Beanspruchungen ergeben sich entspr chend unterschiedliche Werte. 
Die maximalen Beanspruchungen, des durch Schaufelwinkel verstimmten Rades, unter-
scheiden sich im Beispiel der Schwingform Nr. 2 um bis zu 30% von den anderen ver-
stimmten Rädern. Bei Schwingform Nr. 3 existiert in der maximalen Beanspruchung ein 
Unterschied von ca. 18%. 
 
 
Abbildung 5.17 Abwicklung der Schaufelauslenkungen und berechnete Beanspruchungen der ver-
stimmten Räder, Schwingform Nr. 1 aus Tabelle 5.6 
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Abbildung 5.18 Abwicklung der Schaufelauslenkungen und berechnete Beanspruchungen der ver-
stimmten Räder, Schwingform Nr. 2 aus Tabelle 5.6 
 
 
Abbildung 5.19 Abwicklung der Schaufelauslenkungen und berechnete Beanspruchungen der ver-
stimmten Räder, Schwingform Nr. 3 aus Tabelle 5.6 
Der Schaufelkonstruktionswinkel hat einen globaleren Einfluss auf die gesamte Geomet-
rie der Schaufel. Kleine Änderungen am Austritt wirken sich auch auf andere Schaufelbe-
reiche sensibel aus, wodurch die Schaufelschwingform stärker beeinflusst wird, als in den 
Fällen der Dicken- bzw. Höhenänderung der Schaufel. Di  Schaufelkrümmung zeigt da-
her auch einen größeren Einfluss auf das Mistuning. 
 
 
Ergebnisse für die Schaufelmodefamilie 6 
In gleicher Weise sind die Ergebnisse für die Schaufelmodefamilie 6 dargestellt. Die Ver-
stimmungsverteilung entspricht der der Schaufelmodefamilie 1 und ist in Abbildung 5.20 
dargestellt. 
In Tabelle 5.7 sind die Eigenfrequenzen der Schaufelmodefamilie 6 der verstimmten Tur-
binenräder gegenübergestellt. 
∆30% 
∆18% 
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Abbildung 5.20 Verstimmungsverteilung für die Schaufelmodefamilie 6 
 
Tabelle 5.7 Zusammenfassung der Frequenzen und Knotendurchmesser der verstimmten Turbinen-
räder für die Schaufelmodefamilie 6 
 
 
ideales Rad 
S6=0% 
E-Modul 
S6=0.66% 
Dicke 
S6=0.66% 
Höhe 
S6=0.68% 
Winkel 
S6=0.68% 
 
 
Fre-
quenz  
[Hz] 
KD Fre-
quenz 
[Hz] 
KD* Fre-
quenz 
[Hz] 
KD* Fre-
quenz 
[Hz] 
KD* Fre-
quenz 
[Hz] 
KD* 
1 13243 1 13217 1 13250 1 13230 1 13248 1 
2 13243 1 13236 1 13253 1 13244 1 13250 1 
3 13446 2 13405 2 13438 2 13412 2 13444 2 
4 13446 2 13438 2 13462 2 13447 2 13461 2 
5 13529 3 13480 2 13517 4 13488 2 13525 3 
6 13529 3 13513 3 13528 3 13520 4 13531 3 
7 13568 4 13533 3 13546 3 13536 3 13551 3 
8 13568 4 13577 5 13584 5 13583 5 13584 5 
9 13583 0 13584 6 13590 6 13589 6 13590 6 
10 13590 5 13607 0 13626 0 13632 0 13622 0 
11 13590 5 13645 4 13663 4 13684 4 13653 4 
12 13597 6 13694 6 13713 6 13740 6 13709 6 
*:   KD mit der höchsten Beanspruchung 
 
Die Ergebnisse der Schaufelmode 6 zeigen im Vergleich zur Schaufelmode 1 größere 
Unterschiede zwischen den verschiedenen Modellierungen der Verstimmung. Die Ergeb-
nisse der Räder mit E-Modulvariation und Variation der Schaufelhöhe sind noch gut mit-
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einander in der Verteilung der Schaufelauslenkungen und der Schwingbeanspruchungen 
vergleichbar. 
Neben dem Rad mit Winkelvariation zeigt nun auch das R d mit Schaufeldickenvariation 
in einigen Fällen größere Abweichungen. Dies wird vor allem in den Schwingformen Nr. 
5 (Abbildung 5.26), Nr. 6 (Abbildung 5.27) und Nr. 7 (Abbildung 5.28) deutlich. 
 
 
Abbildung 5.21 Abwicklung der Schaufelauslenkungen und berechnete Beanspruchungen der ver-
stimmten Räder, Schwingform Nr. 5 aus Tabelle 5.7 
 
 
Abbildung 5.22 Abwicklung der Schaufelauslenkungen und berechnete Beanspruchungen der ver-
stimmten Räder, Schwingform Nr. 6 aus Tabelle 5.7 
 
∆35% 
∆40% 
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Abbildung 5.23 Abwicklung der Schaufelauslenkungen und berechnete Beanspruchungen der ver-
stimmten Räder, Schwingform Nr. 7 aus Tabelle 5.7 
Die Absolutwerte der Beanspruchungen weichen bis zu 40% voneinander ab. Zudem 
werden von den jeweiligen Modellierungsarten für die Verstimmung unterschiedliche KD 
Schwingformen als kritisch identifiziert. Bei der Schwingform Nr. 5 hat z.B. die KD3 
Schwingform in dem Rad mit Winkelvariation die höchste Beanspruchung. Die Räder mit 
E-Modul und Höhenvariation zeigen bei der KD2 Schwingform die höchsten Beanspru-
chungen. 
Die komplexere Schwingform der Schaufelmodefamilie 6 reagiert sensibler auf die indi-
viduelle Veränderung der Schaufelgeometrie. In Abschnitt 5.2 wurde bereits deutlich, 
dass die Änderung des Winkels und der Schaufeldicke ein n sensibleren und unsystema-
tischen Einfluss auf die Schwingreaktion der Schaufel haben. Dieser Einfluss wirkt sich 
auch stärker auf das Schwingverhalten der Schaufeln im verstimmten Radverbund aus. 
Bei komplexen Schwingformen, bei denen größere Schaufelbereiche an der Schwingbe-
wegung beteiligt sind, steigt der Einfluss an. 
Zusammenfassend kann aus den Untersuchungen festgehalten werden, dass man für ein-
fache Schwingformen einen Überblick über die wesentlichen Mistuningeffekte erhält, 
unabhängig davon, ob die Verstimmung durch E-Modul-, Höhe-, Dicke- oder Winkelva-
riation erzeugt wird. 
Bei der detaillierten Betrachtung der berechneten Schwingbeanspruchungen treten jedoch 
Unterschiede auf. 
Insbesondere bei komplexen Schwingformen wirkt sichdie Variation der verschiedenen 
Geometrie- und Materialparameter auch unterschiedlich auf das Schwingverhalten des 
verstimmten Rades aus. Die Ergebnisse zeigen, dass eine Variation der Winkelverteilung 
der Schaufel einen, im Vergleich zu den anderen untersuchten Parametern, stärkeren Ein-
fluss auf das Schwingverhalten hat und auch sensitiver bezüglich Mistuning reagiert. 
∆20% 
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5.5 Einfluss des Verstimmungsgrades 
Die bisher im Abschnitt 5 untersuchten verstimmten Turbinenräder weisen mit 0,6% - 
0,8% einen relativ niedrigen Verstimmungsgrad auf, der sich an die experimentell ermit-
telten Werte typischer Radialturbinen anlehnt. 
Im Abschnitt 2.6.2 ist an einem einfachen Zwei-Massen-Modell der Einfluss bei unter-
schiedlichem Verstimmungsgrad dargestellt worden. Um diesen Einfluss für verstimmte 
Radialturbinen näher zu betrachten, werden im Folgenden die Frequenzveränderungen 
und Amplitudenüberhöhungen in Abhängigkeit des Verstimmungsgrades untersucht. Die 
Verstimmung wird in diesem Fall ausschließlich durch Anpassung des E-Moduls in den 
Schaufeln realisiert. Die Ergebnisse werden am Beispiel des Schaufelmode 1 dargestellt, 
da die E-Modulvariation bei der einfachen Schaufelmode 1 den wesentlichen Einblick in 
die Mistuningeffekte ermöglicht. 
Es wird der Verstimmungsgradbereich von 0% bis 5% untersucht, wobei der Bereich von 
0% - 1% feiner abgestuft ist, da hier die Werte für reale Turbinenräder liegen. Die Ver-
stimmungsverteilung entspricht der aus dem vorangegangenen Abschnitt (vgl. Abbildung 
5.24) und ändert sich mit ansteigendem Verstimmungsgrad nur in der Höhe der Eigenfre-
quenzen. 
 
Abbildung 5.24 Verstimmungsverteilung für die Untersuchungen 
Für das Beispiel des Schaufelmode 1 werden die Ergebnisse für die Schwingformen mit 
der niedrigsten (1), der höchsten (12) und zwei mittleren Eigenfrequenzen (6, 9) des ver-
stimmten Rades im Detail erläutert. In Abbildung 5.25 ist der Verlauf der vier Eigenfre-
quenzen und in Abbildung 5.26 der Verlauf der Amplitudenüberhöhungen in Abhängig-
keit des Verstimmungsgrades dargestellt. Zusätzlich sind die Verläufe der Schaufeleinzel-
frequenzen der geänderten Schaufeln in Abbildung 5.25 eingetragen, die linear mit dem 
Verstimmungsgrad ansteigen. 
ansteigender Verstimmungsgrad 
ansteigender Verstimmungsgrad 
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Abbildung 5.25 Frequenzverläufe des verstimmten Rades in Abhängigkeit des Verstimmungsgrades 
 
 
Abbildung 5.26 Verläufe der Amplitudenüberhöhungen des verstimmten Rades in Abhängigkeit des 
Verstimmungsgrades 
In den Verläufen der Amplitudenüberhöhungen sind deutliche Unterschiede zwischen den 
Schwingformen zu erkennen. Die Eigenfrequenz der Schwingform (1) bleibt bis zu einem 
Verstimmungsgrad von 0,15% konstant und fällt dann stetig mit ansteigendem Verstim-
mungsgrad ab. Die Amplitudenüberhöhung erreicht hier das Maximum von ca. 138%. Bei 
hohem Verstimmungsgrad nähert sich die Eigenfrequenz, der der isoliert betrachteten 
Schaufeln 10, 11, 12 an. Das sind die Schaufeln, deren Schaufeleinzelfrequenz durch die 
E-Moduländerung abgesenkt wird, entsprechend fällt auch die Eigenfrequenz im ver-
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stimmten Gesamtrad stetig ab. Die normierte Darstellung der Schaufelauslenkungen in 
Abbildung 5.27 zeigt, dass die Schwingform zu Beginn eine KD2 Schwingform ist und 
sich die Schaufelauslenkungen mit ansteigender Verstimmung auf die Schaufeln 10, 11, 
12 konzentriert bzw. lokalisiert. 
 
Abbildung 5.27 Schaufelauslenkungen Schwingform (1) in Abhängigkeit des Verstimmungsgrades 
Die Eigenfrequenz der Schwingform (6) ändert sich kaum durch die Verstimmung des 
Rades. Dennoch ist im Verlauf des AÜF für diese Schwingform ein Anstieg auf einen 
Wert von ca. 132% zu beobachten, der bei einem Verstimmungsgrad von 0,33% erreicht 
wird. Der AÜF fällt bis zu dem Verstimmungsgrad von 1% auf ein lokales Minimum, bei 
dem die Schwingform (6) des verstimmten Rades sehr na e der abgesenkten Schaufelein-
zelfrequenz ist. Mit weiter steigendem Verstimmungsgrad steigt der AÜF wieder auf ca. 
128% an. Abbildung 5.28 zeigt, dass sich die Schaufelschwingungen mit ansteigendem 
Verstimmungsgrad auf die Schaufeln 1, 2, 3 und 7, 8, 9 lokalisieren. Dies sind wiederum 
die Schaufeln, deren Schaufeleinzelfrequenzen nicht verändert wurden, folglich ändert 
sich auch die entsprechende Eigenfrequenz im Gesamtrad kaum. Dennoch steigt die 
Amplitudenüberhöhung, d.h. die Schaufelauslenkung durch die Verstimmung des Rades 
an. Die Modeabwicklung dieser Schwingform in Abbildung 5.28 ändert sich auch nicht 
so gleichförmig, wie bei der Schwingform (1) in Abbildung 5.27. Die Schaufel mit der 
größten Auslenkung wechselt zwischen den betreffenden Schaufeln 1, 2, 3 und 7, 8, 9, 
was darauf zurückzuführen ist, dass die Schaufeleinzelfrequenzen identisch sind. 
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Abbildung 5.28 Schaufelauslenkungen Schwingform (6) in Abhängigkeit des Verstimmungsgrades 
Die Eigenfrequenz der Schwingform (9) steigt parallel zu der ansteigenden Schaufelein-
zelfrequenz linear mit ansteigendem Verstimmungsgrad an. Die entsprechende Amplitu-
denüberhöhung erreicht bereits bei dem sehr kleinen Verstimmungsgrad von 0,15% einen 
Wert von ca. 133% und steigt dann mit ansteigendem V rstimmungsgrad leicht auf ca. 
140% an. Die Schaufelauslenkungen in Abbildung 5.29 zeigen, dass die Schwingform auf 
die Schaufeln 4, 5, 6 lokalisiert ist und sich die Form der Auslenkungsverteilung nicht 
verändert. Mit ansteigendem Verstimmungsgrad steigt l diglich die Stärke der Lokalisie-
rung an. 
 
Abbildung 5.29 Schaufelauslenkungen Schwingform (9) in Abhängigkeit des Verstimmungsgrades 
Die Schaufeleinzelfrequenzen der Schaufeln 4, 5, und 6 steigen durch die E-Modul-
veränderung an. Daraus folgt, dass auch die Eigenfrequenz der auf diese Schaufeln lokali-
sierten Schwingform des Gesamtrades stetig zunimmt. 
Gleiches gilt für die Schwingform (12) mit der höchsten Eigenfrequenz im Gesamtrad. 
Diese entspricht der KD0 Schwingform und zeigt eine sehr stetige Veränderung der 
Schwingform in Abhängigkeit des Verstimmungsgrades. Die Schwingform (12), deren 
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Eigenfrequenz im unverstimmten System relativ hoch im Vergleich zur mittleren Schau-
felfrequenz liegt, ändert sich erst ab einem Verstimmungsgrad von ca. 1,33%. Bis zu die-
sem Wert steigt die Amplitudenüberhöhung stetig an, aber nicht so stark, wie bei den an-
deren Schwingformen an. Mit weiter steigendem Verstimmungsgrad steigt auch die Ei-
genfrequenz der Schwingform (12) an, der AÜF steigt ab hier nicht mehr so stark an, er-
reicht aber im untersuchten Verstimmungsgradbereich noc  nicht das Maximum. Bei dem 
Verstimmungsgrad von 5% liegt der AÜF bei ca. 148%. Die entsprechenden Schaufelaus-
lenkungen in Abbildung 5.30 zeigen ebenfalls deutlich den gleichförmigen Einfluss der 
ansteigenden Verstimmung. Die Schwingung lokalisiert sich ebenfalls auf die Schaufeln 
4, 5, 6, und mit weiter steigendem Verstimmungsgrad erhöht sich ausschließlich der Grad 
der Lokalisierung. 
 
Abbildung 5.30 Schaufelauslenkungen Schwingform (12) in Abhängigkeit des Verstimmungsgrades 
Die Veränderung der Schwingformen und die stetige Ausprägung der Schwingungsloka-
lisierung mit ansteigendem Verstimmungsgrad sind in e  Abbildungen der Tabelle 5.8 
dargestellt. 
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Tabelle 5.8 Darstellung der vier untersuchten Schwingformen des verstimmten Rades in Abhängig-
keit des Verstimmungsgrades 
S1 Schwingform (1) Schwingform (6) Schwingform (9) Schwingform (12) 
0,07% 
    
0,15% 
    
0,33% 
    
1% 
    
3% 
    
5% 
    
Zusammenfassung der Ergebnisse 
Die Untersuchungen zum Schwingverhalten verstimmter Räder in Abhängigkeit des Ver-
stimmungsgrad zeigen einen deutlichen Anstieg der Lokalisierung der Schwingformen 
mit ansteigendem Verstimmungsgrad. Die Form der Verstimmung wird aber im Wesent-
lichen nicht mehr dadurch verändert, sie ist bereits durch die Verstimmungsverteilung 
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bzw. Schaufelfrequenzverteilung im Rad vorgegeben. Für die verschiedenen Schwing-
formen bzw. Eigenfrequenzen einer Schaufelmodefamilie können sich, wie in Abbildung 
5.26 gezeigt, verschiedene Verläufe für die Amplitudenüberhöhung in Abhängigkeit des 
Verstimmungsgrades ergeben. Ein Einfluss des Knotendurchmessers kann hier nicht er-
kannt werden. Jedoch ist das Verhältnis der Schaufeleinz lfrequenz zu der Eigenfrequenz 
des Gesamtrades von großer Bedeutung. Die Ergebniss zur Mistuninguntersuchung des 
Zwei-Massen-Modells in Abschnitt 2.6.2 können hier prinzipiell wieder gefunden wer-
den. Bei geringer Verstimmung wird das Schwingverhalten von der Kopplung und der 
Gesamtradschwingform dominiert. Mit ansteigender Vestimmung im Rad unterscheiden 
sich die Schaufeleinzelfrequenzen immer weiter voneinander, die Schaufelschwingungen 
isolieren sich dadurch stärker voneinander, wodurch die Lokalisierung der Schwingform 
entsteht. Die Schwingformen lokalisieren sich jeweils hauptsächlich auf die Schaufeln, 
deren Einzelfrequenzen dicht an der entsprechenden Eigenfrequenz der Schwingform im 
Gesamtrad liegen. Hinzu kommt, dass Schaufeln, deren Einzelfrequenzen im unver-
stimmten Rad schon dicht bei den Eigenfrequenzen des unverstimmten Rades liegen, 
schon bei sehr geringem Verstimmungsgrad hohe Amplitudenüberhöhungen erreichen. 
Im betrachteten Beispiel gilt das für die Schwingformen (1), (6), und (9). 
Die Schwingform (12), die in dieser Schaufelmodefamilie eine sehr hohe Eigenfrequenz 
hat, wird erst bei entsprechend hoher Verstimmung in ihrer Schwingform beeinflusst. Das 
Maximum der Amplitudenüberhöhung befindet sich daher auch erst bei unrealistisch ho-
hen Verstimmungsgrad von über 5%. Schwingformen mit Knotendurchmesser 0 und 1 
weisen aufgrund der beschriebenen Kopplungs- und Schwingungseinflüsse der Turbinen-
nabe im unverstimmten Rad oftmals Eigenfrequenzen auf, die relativ weit von der mittle-
ren Schaufelfrequenz entfernt sind. Die Amplitudenüberhöhungen und die Schwingbean-
spruchungen sind bei diesen Schwingformen geringer als bei den Schwingformen mit 
hoher KD-Anzahl. 
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5.6 Gezieltes Mistuning als Maßnahme zur Reduzierung 
der Schwingbeanspruchung 
Im Abschnitt 5.5 ist gezeigt worden, dass es Schwingformen gibt, die ein Maximum der 
Beanspruchungsüberhöhung bei relativ geringem Verstimmungsgrad aufweisen und mit 
weiter ansteigendem Verstimmungsgrad geringere Schwingbeanspruchungen auftreten. 
Aus den Ergebnissen ist ersichtlich, dass dieses Verhalt n bei Radialturbinen, wegen der 
geringen Laufschaufelanzahl nicht dominant ist. Dennoch wird in der Literatur in diesem 
Zusammenhang oft die Frage diskutiert, ob ein höheres Maß an Verstimmung weniger 
kritisch für die Schwingbeanspruchung ist (vgl. [31]) und daher absichtlich erzeugt wer-
den sollte. Dies hat auch Auswirkungen auf die Frage der erforderlichen Fertigungsge-
nauigkeit. 
In diesem Abschnitt sollen einige Bemerkungen zu den Möglichkeiten, Vor- und Nachtei-
len eines gewünschten höheren Verstimmungsgrades mit einem bestimmten Verstim-
mungsmuster zusammengestellt werden. 
Der „natürliche“ Verstimmungsgrad der untersuchten Radialturbinenräder liegt in einer 
Größenordnung unter 1%. Gezielt höheres Mistuning muss daher einen Verstimmungs-
grad über 1% aufweisen, um einen bemerkbaren Effekt zu erzielen. 
Die zusätzliche Veränderung der Schaufelgeometrie sollte symmetrisch umgesetzt wer-
den, da sonst aufgrund der sehr hohen Fliehkräfte im Betrieb zusätzliche Unwucht in das 
Rad hineingebracht wird, die sich auf die Rotordynamik der Welle nachteilig auswirkt. So 
können z.B. gegenüberliegende Schaufeln oder jede zweite Schaufel verändert werden. 
Bei Rädern mit ungerader Schaufelanzahl ist dies zusät lich schwer zu realisieren. 
Die Änderung sollte bereits im Gussmodell enthalten s i , denn eine gezielte Nachbear-
beitung der Schaufeln ist fertigungstechnisch schwierig. Die Schaufeldicke bietet dabei 
die beste Möglichkeit einer solchen Veränderung, denn die Winkelverteilung der Schau-
fel ist entscheidend für Wirkungsgrad und Performance der Turbine. Die Schaufelhöhe 
sollte auch nicht zur Verstimmung benutzt werden, da im Zusammenhang mit den Spalt-
verlusten der Spalt zwischen Schaufel und Gehäusekontur so klein wie möglich gehalten 
werden muss. 
Ziel einer gezielten Verstimmung des Turbinenrades mit einem bestimmten Verstim-
mungsmuster sollte es sein, die Reaktion bestimmter KD Schwingformen zu minimieren 
oder zu unterdrücken. Ob dies durch die Vorgabe eins bestimmten Verstimmungsmus-
ters überhaupt erreichbar ist, sollen die Untersuchungen zeigen. 
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An dem Beispiel eines gezielt verstimmten Turbinenrades sollen die getroffenen Aussa-
gen nun untersucht werden. Als Basis dient das verstimmte Turbinenrad aus den Untersu-
chungen in Abschnitt 5.3. Durch E-Modulerhöhung um ca. 2,5% in jeder zweiten Schau-
fel wird dem „natürlichen“ stochastisch verteilten Mistuning (S1=0,75%) ein Verstim-
mungsmuster überlagert, dass zu einer alternierenden Schaufelfrequenzverteilung führt 
und dadurch KD6-Charakter aufweist. Der Verstimmungsgrad für Schaufelmode 1 be-
trägt in diesem Fall 1,55%. Abbildung 5.31 zeigt das Verstimmungsmuster des gezielt 
verstimmten Turbinenrades. Die Schaufelfrequenzen ändern sich alternierend um die 
mittlere Schaufelfrequenz. 
 
Abbildung 5.31 Verstimmungsverteilungen der Schaufelmoden 1, 4 und 6 des gezielt verstimmten 
Rades 
Für dieses Turbinenrad werden die Eigenfrequenzen und Schwingbeanspruchungen für 
Schaufelmode 1 mit dem Berechnungsmodell ermittelt. Die detaillierten Ergebnisse der 
Schwingformen, Schaufelauslenkungsverteilungen und Schwingbeanspruchungen sind 
für eine bessere Übersichtlichkeit im Anhang D auf Seite 2 zusammengefasst. An dieser 
Stelle sollen nur die Ergebnisse und Schlussfolgerungen dargestellt werden. 
Ein Vergleich der Berechnungsergebnisse des gezielt verstimmten Turbinenrades mit 
dem unverstimmten und „natürlich“ verstimmten Turbinenrad zeigt Tabelle 5.9.  
 
Die gezielte, zusätzliche Verstimmung des Rades führt in erster Linie zu einer allgemei-
nen Erhöhung der AÜF. Der deutlich höhere Verstimmungsgrad verursacht, wie in Ab-
schnitt 5.5 bereits gezeigt, diese verstärkten Schwingbeanspruchungen. Lediglich bei den 
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KD4 Schwingformen sind die Amplitudenüberhöhungen mit 110% bzw. 119% geringer 
als bei dem natürlich verstimmten Turbinenrad mit 137%. 
Tabelle 5.9 Vergleich der Berechnungsergebnisse für das unverstimmte, das „natürlich“ verstimmte 
und das gezielt verstimmte Turbinenrad 
unverstimmtes Rad 
„natürlich“ verstimm-
tes Rad S1=0,75% 
AÜF** 
gezielt verstimmtes Rad 
S1=1,55% 
AÜF** 
Frequenz [Hz] KD Frequenz [Hz] KD*  Frequenz [Hz] KD*  
3642,2 2 3593,6 -2 131% 3601,6 -2 139% 
3642,2 2 3606,9 4 100% 3622,2 3 158% 
3650,7 3 3618,5 3 114% 3648 -2 112% 
3650,7 3 3637,6 -2 130% 3663,1 6 132% 
3653,4 4 3644 6 113% 3670,1 5 126% 
3653,4 4 3646,1 3 107% 3686,2 6 168% 
3654,4 5 3654,4 4 137% 3700,4 4 110% 
3654,4 5 3656,3 -5 119% 3721,1 -4 119% 
3654,7 6 3661,4 6 127% 3727 3 136% 
3814,1 1 3795,4 1 105% 3848,9 -1 128% 
3814,1 1 3807,2 -1 110% 3855,8 -1 137% 
3976,9 0 3963,4 0 109% 4012 0 120% 
*:   KD mit der höchsten Beanspruchung 
**: Bestimmung auf Basis der KD mit der höchsten Beanspruchung des ver-
stimmten Rades 
 
Die KD3 Schwingform weist beim gezielt verstimmten Turbinenrad einen AÜF von 
158% auf. Die größte Schwingbeanspruchung und Amplitudenüberhöhung tritt hier mit 
168% bei der KD6 Schwingform (Abbildung 5.32) auf. 
 
Abbildung 5.32 Schwingform, Schaufelauslenkungen und Beanspruchungen für das verstimmte Tur-
binenrad, Schaufelmode 4 KD6 3686,2 Hz 
Das beabsichtigte Verstimmungsmuster hat einen KD6-Charakter. Die Ergebnisse des 
Beispielrades deuten darauf hin, dass dieses gezielt erzeugte KD6 ähnliche Verstim-
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mungsmuster die Reaktion auf Anregung in dieser KD-Form eher verstärkt als reduziert. 
Auch die KD0 und KD1 Schwingformen, die bei geringerem Verstimmungsgrad nur mo-
derate AÜF aufweisen, haben nun ebenfalls relativ hohe Schwingbeanspruchungen. Die 
Lokalisierung bleibt jedoch noch vergleichsweise gering. In Abbildung 5.33 sind die Er-
gebnisse der KD0 Schwingform dargestellt. In der „Zick-Zack“ Form der Modeabwick-
lung, ist die gezielt verursachte Verstimmungsverteilung der alternierend wechselnden 
Schaufelfrequenzen wieder zu erkennen. 
 
Abbildung 5.33 Schwingform, Schaufelauslenkungen und Beanspruchungen für das verstimmte Tur-
binenrad, Schaufelmode 1 KD0 4012 Hz 
Das Beispiel des gezielt verstimmten Turbinenrades zeigt demnach keine Vorteile gegen-
über dem natürlich verstimmten. Durch den höheren Vrstimmungsgrad sind eher noch 
stärkere Amplitudenüberhöhungen zu erwarten. Der Fall einer verringerten Amplituden-
überhöhung kann nur bei der KD4 Schwingform festgestellt werden. Das beabsichtigte 
Verstimmungsmuster in KD6 Form scheint die Reaktion dieses KD noch zu verstärken. 
Ein Vorteil des gezielten Verstimmens des Turbinenrades kann aus diesen Ergebnissen 
nicht geschlussfolgert werden. Bei Laufrädern mit deutlich höherer Schaufelanzahl, wie 
bei axialen Verdichtern oder Turbinen bieten sich bessere Möglichkeiten bestimmte Ver-
stimmungsmuster zu realisieren, wodurch auch ein positiver Einfluss auf die Schwingbe-
anspruchungen möglich ist. Bei Radialturbinen ist gezieltes Mistuning unter diesen Vor-
aussetzungen nicht zu empfehlen. 
Diese Methode kann dann zu positiven Ergebnissen führen, wenn bestimmte Schaufeln 
als Tilger für andere Schaufeln wirken können, was bereits an dem Zwei-Massen-
Schwingmodell in Abschnitt 2.6.2 erkannt wurde. Tilgung kann jedoch nur dann effektiv 
eingesetzt werden, wenn ausschließlich enge Anregungsfrequenzbereiche realisiert wer-
den können. Bei Radialturbinen für Abgasturbolader mit betriebspunktabhängiger Dreh-
zahl ist dies nur schwer möglich. 
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6 Schlussfolgerungen für die schwingungssichere 
Auslegung 
6.1 Aussagen zu unverstimmten Radialturbinenrädern 
1. Die verschiedenen Schaufelmoden weisen aufgrund der Schaufelgestaltung unter-
schiedliche Schwingbeanspruchungen auf. Diese sind vo  der Form der Krafteinlei-
tung an der Schaufel abhängig. Durch eine Anregung an der Schaufeleintrittskante las-
sen sich die wesentlichen Anregungseffekte durch die Le tgitterschaufeln für eine Er-
mittlung der kritischen Schaufelmoden simulieren. Ei e anschließende Gestaltoptimie-
rung bezüglich der Schwingbeanspruchung kann in einem ersten Schritt an einem 
Schaufelsektormodell durchgeführt werden. Schwingformen mit hoher Mobilität im 
Eintrittsbereich weisen bei Anregung durch die Leitschaufeln eine hohe Anregbarkeit 
auf. Die Mobilität der Schaufel lässt sich relativ e nfach über Versteifung bzw. Verdi-
ckung der Schaufel in diesem Bereich und eine Krümmung der Eintrittskante in Um-
fangsrichtung verringern. Die maximalen Schwingbeanspruchungen treten bei Schau-
feln von Radialturbinen hauptsächlich im Schaufelaustrittbereich auf. Die Schaufelfre-
quenz und die Beanspruchung lassen sich auch hier durch Anpassung der Schaufeldi-
cke beeinflussen. Sie reagieren jedoch noch stärker auf Veränderung der Schaufelwin-
kelgestaltung, die sich hier als entscheidender Parameter anbietet. Jedoch hat die Win-
kelverteilung der Schaufel wesentliche Bedeutung für die strömungstechnische Gestal-
tung der Schaufeln. Bezüglich der Winkelgestaltung muss daher nach beiden Ge-
sichtspunkten optimiert werden. 
2. In einem nächsten Schritt muss das Schwingverhalten des unverstimmten Gesamtrades 
bestimmt und die unterschiedliche Wirkung der verschiedenen Knotendurchmesser 
ermittelt werden. Dabei kann der Schwerpunkt auf den b reits vorher als kritisch er-
mittelten Schaufelmoden liegen. Schwingformen, die stark durch Nabenschwingungen 
beeinflusst werden (sog. Koppelschwingungen oder gemischte Moden) sind als deut-
lich unkritischer einzustufen. 
Aus der Analyse der Schwingbeanspruchungen, die durch Anregung verschiedener 
Knotendurchmesser entstehen, kann nach (Gl. 2.10) die Leitschaufel - Laufschaufel-
kombination ermittelt werden, die die geringste Beanspruchung aufweist. 
3. Die Absicherung der Dauerschwingfestigkeit der Schaufeln mittels des Haigh-
Diagrammes ist abschließend erforderlich, um den Mittelspannungseinfluss zu berück-
sichtigen und die tatsächlich kritischen Stellen zu identifizieren. In der Regel sind je-
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doch die Stellen hoher Schwingbeanspruchung auch die krit schen Schaufelbereiche. 
Dies gilt im Besonderen für die höheren Schaufelmoden, da hier die maximalen 
Schwingbeanspruchungen in Schaufelbereichen liegen, di  nur relativ geringe Flieh-
kraftbeanspruchungen aufweisen. 
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Das Schwingverhalten realer, verstimmter Turbinenräde  unterscheidet sich teils erheb-
lich vom Schwingverhalten der idealen Struktur. Aus diesem Grund sind besondere Kon-
sequenzen bei der Auslegung und Beurteilung der Schwingsicherheit zu beachten: 
1. Die unterschiedlichen materialseitigen und geometriebasierenden Ursachen für Mistu-
ning führen im Allgemeinen zu ähnlichen Verstimmungsei enschaften. Die wesentli-
chen geometriebasierten Parameter für die Verstimmung des Radialturbinenrades sind 
die Schaufelwinkel am Austritt, die Schaufelhöhe und die Schaufeldicke. Für einfache 
Schwingformen, wie z.B. dem Schaufelmode 1, hat die genaue Modellierung der Ur-
sache keinen wesentlichen Einfluss auf die Bestimmung der Schaufelauslenkungen, 
unter der Bedingung, dass gleiche Verstimmungsverteilungen und Verstimmungsgrad 
in den Rädern existieren. 
Für höhere, komplexere Schaufelmoden führen die untrschiedlichen schaufelindivi-
duellen geometrischen oder materialseitigen Abweichungen zu unterschiedlichem 
Schwingverhalten. Die entsprechenden Beanspruchungen können bis zu 40% vonein-
ander abweichen. Dabei hat die Variation der Schaufeldicke und insbesondere des 
Schaufelwinkels eine höhere Sensitivität, als die Variation des E-Moduls, der Schau-
felhöhe oder der Schaufeldicke. Für die serienmäßige Qualitätsüberprüfung der Geo-
metrie von Turbinenrädern bezüglich der Empfindlichkeit gegenüber Mistuning muss 
die Schaufelkrümmung im Austrittsbereich im Besonderen betrachtet werden. 
Die Schaufelhöhenvariation hat ihre Ursache in einer exzentrischen Zustellung des 
Rades beim Überschleifen der Schaufelspitzen, die technologisch im Zusammenhang 
mit dem Anschweißen des Wellenstumpfes zu sehen ist. Bezüglich des Mistunings ist 
der Einfluss der Schaufelhöhenvariation weniger stak ausgeprägt, dennoch lässt sich 
dieser Arbeitsschritt in der Fertigung aus der Sicht der korrekten zentrischen Zustel-
lung relativ leicht kontrollieren. Zudem hat eine gnaue zentrische Stellung von Turbi-
nenrad und Drehachse eine deutliche Verminderung der Unwucht zur Folge. 
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2. Im Gegensatz zur idealen Struktur muss bei verstimmten Rädern zwischen der Anre-
gung mit gleichlaufender und gegenläufiger Welle unterschieden werden. Aufgrund 
der individuellen zufällig auftretenden Verstimmungsverteilung hat die Abfolge, in der 
die unterschiedlichen Schaufeln im Radverbund angeregt werden, einen Einfluss. 
Folglich muss zwischen Gleich- und Gegenlauf der anregenden Welle unterschieden 
werden. Im Allgemeinen sind die Unterschiede gering, es können aber auch Fälle auf-
treten, bei denen sich die Beanspruchungen um bis zu 30% unterscheiden. Die Anre-
gung entgegen der Drehrichtung weist an dem exemplarisch untersuchten, verstimm-
ten Turbinenrad höhere Werte auf. Da das Verhalten von der jeweiligen Verstim-
mungsverteilung abhängt, kann jedoch keine allgemeine Aussage dazu getroffen wer-
den, welche der beiden Umlaufformen kritischer bezüglich der Verstimmung einzustu-
fen ist. 
3. Die Verstimmung in einer für diese Typen von Radialturbinen realistischen Größen-
ordnung ändert die prinzipielle Schwingformen der Schaufelmoden nicht wesentlich. 
Die Variation der wesentlichen Geometrieparameter füh t zu Änderungen der Schau-
felschwingbeanspruchungen von ca. 5%. „Normales“ Mistuning hat demnach keinen 
Einfluss darauf, welcher Schaufelmode kritisch ist. 
Die grundlegende Auslegungsmethodik, bei der zuerst die kritischen Schaufelmoden 
identifiziert werden und anschließend das Schwingverhalten des Gesamtrades unter-
sucht wird, um kritische KD Schwingformen zu identifizieren, behält demnach auch 
ohne Modellierung des Mistunings seine Gültigkeit. Die Aussagen zur Anregbarkeit 
und Schwingreaktion der Schwingform, wie sie am idealen Rad ermittelt werden, gel-
ten weiterhin. 
4. Die Amplitudenüberhöhungen aufgrund des Mistunings befinden sich für alle unter-
suchten Schaufelmoden in einem Bereich von maximal 130% - 140%. Zur überschlä-
gigen Vorabschätzung der zu erwartenden Schwingbeanspruchungen eines typisch 
verstimmten Radialturbinenrades im Vergleich zur idealen Struktur, sollte demnach 
ein Sicherheitsfaktor von mindestens 1.4 verwendet werden. 
5. Die eindeutige Zuordnung der Knotendurchmesser des verstimmten Rades zu den kor-
respondierenden Knotendurchmessern des idealen Rades ist in den meisten Fällen 
nicht mehr möglich, da schon bei geringer Verstimmung die Schwingformen des ver-
stimmten Rades auf verschiedene KD-Anregung mit vergleichbaren Beanspruchungen 
reagieren. 
6. Eine wesentliche Konsequenz für das Schwingverhalten von verstimmten Turbinenrä-
dern ist der Effekt der Lokalisierung der Schwingun auf wenige Schaufeln. Beson-
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ders für die experimentelle Ermittlung der Schwingbeanspruchung mittels DMS stellt 
dies ein großes Problem dar, da die Anzahl der DMS, die auf eine Schaufel appliziert 
werden können in der Regel stark begrenzt ist. Nur durch Zufall wäre die Schaufel mit 
der maximalen Dehnung appliziert. Jedoch zeigen die Untersuchungen, dass nahezu 
jeder Schaufel eine Eigenfrequenz innerhalb einer Schaufelmodefamilie trotz großer 
Lokalisierung einzelner Schwingformen zugeordnet werden kann. Die Unterschiede 
zwischen den maximalen Beanspruchungen der Schaufeln beträgt dann nur noch 10% 
- 30% und damit deutlich weniger, als die Lokalisierung einer einzelnen Schwingform 
verursacht. Die Fehleinschätzung bei DMS Messungen ist daher nicht so groß, wie bei 
stark lokalisierten Schwingformen zu erwarten wäre. Wenn die Möglichkeit besteht, 
sollten bei Messungen der Beanspruchungen im Betrieb eine hohe Anzahl Schaufeln 
an gleicher Schaufelposition mit DMS appliziert werd n. 
7. Das Schwingverhalten von verstimmten Radialturbinen wird durch die Kopplung zwi-
schen den Schaufeln und den individuellen Schwingungen der unterschiedlichen 
Schaufeln bestimmt. Bei geringer Verstimmung überwigt der Einfluss der Kopplung 
und der Schwingung im Radverbund. Bei größeren Frequenzunterschieden der Schau-
feln wird das Schwingverhalten des Rades durch die in ividuellen Schwingungen der 
Schaufeln dominiert, die sich dann nur relativ gering untereinander beeinflussen. Die 
höchsten Beanspruchungsüberhöhungen treten in dem Übergangsfrequenzbereich zwi-
schen verbund-dominierend und schaufel-dominierend auf, in dem sich die an allen 
Schaufeln eingebrachte Anregungsenergie auf wenige Schaufeln lokalisiert. Liegen die 
Eigenfrequenzen des verstimmten Rades nahe an den (modifizierten) Schaufeleinzel-
frequenzen, kann dies bereits bei geringem Verstimmungsgrad der Fall sein. Dies ist in 
der Regel bei Schwingformen mit vielen Knotendurchmessern der Fall. Dementspre-
chend werden Schwingformen mit Eigenfrequenzen, die ber its im idealen Rad weit 
von der mittleren Schaufelfrequenz entfernt liegen, rst bei relativ hohem Verstim-
mungsgrad in ihrer Schwingreaktion beeinflusst. Dies trifft bei Radialturbinen haupt-
sächlich für KD0 und KD1 Schwingungen zu, da diese Schwingformen von der Nabe 
verstärkt beeinflusst werden, die in diesem Frequenzb reich nur in KD0 und KD1 
Form schwingen kann. KD0 und KD1 Schwingformen sind demnach unempfindlicher 
gegenüber der Verstimmung. Durch Verringerung der Nabensteifigkeit kann dieser Ef-
fekt verstärkt werden, da sich die Eigenfrequenzen di ser KD Schwingformen noch 
weiter von der mittleren Schaufelfrequenz entfernen (vgl. Abbildung 3.9). 
In den Arbeiten von Kreuz-Ihli [10, 13, 14] oder Klaus [15, 16] sind die KD0- und 
KD1 Schwingformen durch relativ niedrige Schwingbeanspruchungen bei den Mes-
sungen an Radialturbinenschaufeln aufgefallen. Dies wurde dann durch die Möglich-
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keit der Einleitung von zusätzlichen Biege- und Torsi nsmomenten in die Welle und 
dadurch Ableitung von Schwingungsenergie aus den Schaufeln erklärt. 
Die hier festgestellte relative Unempfindlichkeit der KD0 und KD1 Schwingformen 
bezüglich der Amplitudenüberhöhung aufgrund des Mistun ngs kann die geringeren 
gemessenen Schwingbeanspruchungen auf eine andere Weis erklären. 
Die Schaufelzahlkombination von Leitgitter und Laufr d in Turbomaschinen wird in 
der Regel durch thermodynamische und konstruktive Gesichtspunkte bestimmt. Be-
züglich des Mistuningeinflusses sind mit diesen Erkenntnissen jedoch solche Schau-
felzahlkombinationen zu bevorzugen, die zur Anregung von KD0 oder KD1 Schwing-
formen führen, vorausgesetzt diese Schwingformen zeichn n sich nicht bereits im un-
verstimmten Modell durch deutlich höhere Schwingbeanspruchungen aus. 
8. Eine gezielte Verstimmung des Turbinenrades mit einem bestimmten Verstimmungs-
muster ist bei Radialturbinen mit einigen Beschränkungen verbunden. So muss die 
Höhe der zusätzlichen Verstimmung den natürlichen Vrstimmungsgrad deutlich über-
schreiten. Beliebige Verstimmungsmuster sind aufgrund der geringen Schaufelzahl bei 
Radialturbinen im Prinzip nicht möglich. Aufgrund ein r notwendigerweise gleichmä-
ßigen Masseverteilung im Turbinenrad muss eine nahezu symmetrische Verstimmung 
gewählt werden, z.B. eine Veränderung jeder zweiten Schaufel. In einem untersuchten 
Beispielrad konnte diesbezüglich jedoch nur eine verstärkte Reaktion mit noch höhe-
ren Amplitudenüberhöhungen festgestellt werden. Der deutlich höhere Verstimmungs-
grad eines gezielt verstimmten Turbinenrades führt im Allgemeinen zu deutlich höhe-
ren Amplitudenüberhöhungen und Schwingbeanspruchungen. Bei Radialturbinen kann 
aufgrund der sehr eingeschränkten Möglichkeiten eine gezielte Verstimmung nicht 
empfohlen werden. 
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7 Zusammenfassung und Ausblick 
In der vorliegenden Arbeit wird das grundlegende Schwingverhalten typischer integraler 
Radialturbinenräder für den Einsatz an Großdieselmotoren im Hinblick auf die zu erwar-
tenden Schwingbeanspruchungen untersucht. Aus den bekannten Grundlagen zur Be-
schreibung der schwingungsanregenden Kräfte und der Dämpfungseigenschaften wird 
eine vereinfachte Methodik vorgeschlagen, mit der di  Schwingbeanspruchungen in den 
Radialturbinenschaufeln numerisch berechnet werden können. Das Berechnungsmodell 
wird durch Ergebnisse verschiedener experimentell ermittelter Beanspruchungswerte an 
typischen Radialturbinen verifiziert. 
Im Hinblick auf den Einfluss von Verstimmung auf das Schwingverhalten werden mittels 
Schaufelfrequenzmessungen und optischer Geometrieverm ssung die Verstimmungspa-
rameter und geometriebasierten Ursachen für die Frequenzverstimmung identifiziert. Die 
charakteristischen geometrischen Schaufelabweichungen werden auf die Parameter 
Schaufelwinkel, Schaufelhöhe und Schaufeldicke bezog n, wobei die Schaufelwinkelver-
teilung bezüglich der Verstimmungsursachen als sehrnsitiv identifiziert werden kann. 
Auf Basis dieser charakteristischen Ergebnisse wirddas Schwingverhalten eines geomet-
risch verstimmten Turbinenrades numerisch untersucht. Es können Beanspruchungsüber-
höhungen von bis zu 140% im Vergleich zum idealen Turbinenrad festgestellt werden. 
Die Einflüsse des Mistunings wirken sich abhängig von dem Schaufelmode und den ver-
schiedenen angeregten Knotendurchmessern unterschiedli  stark aus. Komplexere 
Schwingformen reagieren sensibler schon auf kleiner Unterschiede. Der Effekt der Lo-
kalisierung der Schwingform auf wenige Schaufeln im Radverbund stellt für die experi-
mentelle Beanspruchungsermittlung die entscheidende Problematik dar. Die Untersu-
chungen zeigen, dass der Unsicherheitsbereich bei der Einschätzung der gemessenen Be-
anspruchungen aber je nach Schaufelmode auf ca. 30% beschränkt bleibt. 
Im Weiteren werden die unterschiedlichen Verstimmungs rsachen Schaufelwinkel, 
Schaufelhöhe, Schaufeldicke und E-Modul der Schaufel bezüglich ihrer Auswirkungen 
systematisch untersucht. Während E-Modul, Schaufelhöh  und Schaudicke bei einfachen 
Schaufelmoden zu sehr ähnlichen Ergebnissen führen, entstehen durch die Variation der 
Schaufelwinkelverteilung deutlich größere Abweichunge . Die Schaufelwinkelverteilung 
muss bei Radialturbinenschaufeln, aufgrund der höheren Sensibilität bezüglich der Ver-
stimmung, als der wesentlichen Geometrieparameter angesehen werden. Mit ansteigender 
Komplexität der Schaufelmoden werden vergrößern sich d e Unterschiede weiter, zudem 
führt auch die Variation der Dickenverteilung zu größeren Abweichungen. In den berech-
neten Schwingbeanspruchungen zeigen sich Unterschiede bis zu 35% zwischen den Mo-
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dellierungsarten (E-Modul, Schaufelhöhe, -dicke, -winkel) für die Radverstimmung erge-
ben. 
Anschließend wird der Einfluss des Verstimmungsgrades untersucht. Die Ergebnisse zei-
gen unterschiedliche Verläufe der Amplitudenüberhöhung in Abhängigkeit des Verstim-
mungsgrades für verschiedene Schwingformen einer Schaufelmodefamilie. Dabei ist das 
Verhältnis der Eigenfrequenz im verstimmten Rad zu der mittleren Schaufeleinzelfre-
quenz von besonderer Bedeutung. So kann festgestellt werden, dass Schwingformen, de-
ren Eigenfrequenzen bereits in der idealen Struktur relativ weit von der mittleren Schau-
felfrequenz entfernt liegen, erst bei relativ hohem Verstimmungsgrad durch das Mistu-
ning beeinflusst werden. Die Amplitudenüberhöhungen si d bei geringem Verstim-
mungsgrad dementsprechend gering. Hauptsächlich treffen diese Zusammenhänge für 
KD0 und KD1 Schwingformen zu, die daher robuster bezüglich der Verstimmung und 
Fertigungstoleranzen einzustufen sind. 
Die Untersuchung eines gezielt verstimmten Rades zeigt, aufgrund der begrenzt umsetz-
baren Möglichkeiten in Radialturbinen, keine Vorteile bezüglich der auftretenden 
Schwingbeanspruchungen. Durch eine systematische Unt rsuchung weiterer bestimmter 
Verstimmungsmuster könnten diesbezüglich jedoch weitere Erkenntnisse zum Einfluss 
der Verstimmungsverteilung und gezielten Minimierung der Amplitudenüberhöhungen 
erarbeitet werden. 
Das Schwingverhalten von verstimmten integralen Turbinenrädern ist geprägt durch die 
Kopplung der Schaufelschwingungen im Radverbund unddurch die individuellen 
Schwingungen der Schaufeln mit leicht unterschiedlichen Eigenfrequenzen. Bei geringem 
Verstimmungsgrad dominiert der Einfluss des Schwingverhaltens des Radverbundes. Mit 
zunehmendem Verstimmungsgrad überwiegt jedoch der Einfluss der individuellen Schau-
felschwingungen. In dem Übergangsbereich, in dem die Eigenfrequenzen des gekoppel-
ten Radverbundes in die Eigenfrequenzen der isoliert bet achteten Schaufeln übergehen, 
werden hohe Amplitudenüberhöhungen festgestellt. Der Bereich, in dem das gekoppelte 
Schwingverhalten noch dominant ist, die Eigenfrequenz des gekoppelten Systems aber 
dicht an einer Schaufeleinzelfrequenz ist, begünstigt cheinbar die Übertragung, der ins-
gesamt in das System eingebrachten Schwingungsenergi  auf die Schaufel der betreffen-
den Einzelfrequenz und führt dadurch entsprechend zu hohen Amplituden. 
Die Untersuchungen zum Schwingverhalten realer, verstimmter Turbinenräder zeigen 
eine Reihe neuer Erkenntnisse für die schwingungssichere Auslegung und Bewertung von 
neuen Turbinenschaufeldesigns auf. Die Abschätzung der zu erwartenden Schwingbean-
7 Zusammenfassung und Ausblick 144 
spruchungen in der Auslegungsphase sowie die sichere Einschätzung von experimentell 
ermittelten Beanspruchungswerten werden durch diese Erk nntnisse deutlich verbessert. 
Es wird aber auch deutlich, dass weiterhin große Unsicherheiten in der genauen Abschät-
zung der schwingungsanregenden Kräfte und vor allem d r Dämpfungseigenschaften der 
Turbinen im Betrieb bestehen. Aufgrund der sehr gerin n absoluten Schwingbewegun-
gen, die die Schaufeln ausführen, ist nicht von einem wesentlichen Einfluss zwischen 
Schwingung und Strömung auszugehen. Dennoch ist der Einfluss der globalen Fluidpa-
rameter wie Temperatur, Druck oder Dichte auf die Dämpfung der Schaufelschwingung 
bisher nicht ausreichend geklärt. Bei Unterschieden von bis zu 60% in der betriebspunkt-
abhängigen Dämpfung ist die gesicherte Ermittlung der Dämpfungseigenschaften mindes-
tens ebenso wichtig, wie die Beschreibung der Mistun ngeinflüsse auf das Schwingver-
halten. Ein besseres Verständnis über die Vorgänge, die zur Anregung und Dämpfung 
führen, muss in weiteren Untersuchungen erarbeitet werden. Zudem ist davon auszuge-
hen, dass in der Realität die anregenden Kräfte sowie die Dämpfungsparameter der Struk-
tur nicht symmetrisch oder homogen verteilt sind undemnach ebenfalls im Sinne einer 
Verstimmung betrachtet werden müssen. 
Die in dieser Arbeit durchgeführten experimentellen Untersuchungen zur Mistuningiden-
tifikation geben einen Aufschluss über systematische, arakteristische Verstimmungsei-
genschaften typischer realer Radialturbinenräder. Die Geometrieuntersuchungen zeigten, 
dass bis auf die Schaufelhöhenvariation von einer usystematischen, stochastischen Vari-
ation der Geometrieparameter ausgegangen werden kann. Um der sich daraus ergebenden 
Vielzahl an Kombinationsmöglichkeiten gerecht zu werden, muss im Weiteren der Ein-
fluss einer größeren Anzahl verschiedenster zufälliger Verstimmungsverteilungen ermit-
telt werden. Eine Untersuchung mit probabilistischen Methoden bietet hier sicherlich den 
besten systematischen Zugang zu weiteren Ergebnissen. 
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Anhang A 153 
Anhang A 
Darstellung der experimentell ermittelten Schwingformen zu Abschnitt 4.2 Untersuchung 
des Schwingverhaltens mittels Laser-Scan-Vibrometer. 
 
Zu jeder Schaufelmodefamilie gehören 12 verschieden Eigenformen (Eigenfrequenzen 
und Schwingformen). In den Messungen konnten nicht alle Schaufelfrequenzen identifi-
ziert werden. Mit einer noch feineren Frequenzauflös ng könnten weitere Eigenformen 
erkannt werden. 
 
Schwingformen der Schaufelmodefamilie 1 (Darstellung der Schwingamplituden) 
 
3621,8 Hz KD1 3634,3 Hz KD1 3865,6 Hz 
3878,1 Hz KD2 3887,5 Hz KD3 3909,3 Hz 
4062,5 Hz KD1 4071,8 Hz KD1 4203,1 Hz KD0 
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Schwingformen der Schaufelmodefamilie 4 (Darstellung der Schwingamplituden) 
 
 
9062,5 Hz KD0 
 
9634,3 Hz  
 
9675 Hz  
 
9709,3 Hz 
 
9753,1 Hz 
 
9771,8 Hz 
 
9793,7 Hz 
 
9812,5 Hz 
 
9843,7 Hz 
 
10012,5 Hz KD2 10037,5 Hz KD2 
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Schwingformen der Schaufelmodefamilie 6 (Darstellung der Schwingamplituden) 
 
13353 Hz KD1 13875 Hz KD1 13900 Hz 
14015 Hz 14081 Hz 14106 Hz 
14131 Hz 14234 Hz 
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Anhang B 
 
Vollständige Darstellung der Berechnungsergebnisse des Turbinenrades mit Geometrie-
mistuning zu Abschnitt 5.3 Untersuchung eines Turbinenlaufrades mit Geometriemistu-
ning. 
 
Ergebnisse der Schaufelmodefamilie 1 (Abschnitt 5.3.2) 
 
 
 
 
3606,9 Hz 
3618,5 Hz 
3593,6 Hz 
Anhang B 157 
 
 
 
 
 
3637,6 Hz 
3644,Hz 
3646,1 Hz 
3654,4 Hz 
3656,3 Hz 
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3807,2 Hz 
3795,4 Hz 
3661,4 Hz 
3963,4 Hz 
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Ergebnisse der Schaufelmodefamilie 4 (Abschnitt 5.3. ) 
 
 
 
 
 
8556,1 Hz 
9129,2 Hz 
9159,7 Hz 
9214,3 Hz 
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9328,8 Hz 
9320,4 Hz 
9283,5 Hz 
9256,5 Hz 
9219,5 Hz 
Anhang B 161 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
9506,5 Hz 
9468 Hz 
9365 Hz 
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Ergebnisse der Schaufelmodefamilie 6 (Abschnitt 5.3.4) 
 
 
 
 
 
13184 Hz 
13204 Hz 
13345 Hz 
13417 Hz 
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13454 Hz 
13468 Hz 
13531 Hz 
13541 Hz 
13574 Hz 
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13586 Hz 
13598 Hz 
13640 Hz 
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Anhang C 
 
Vollständige Darstellung der Berechnungsergebnisse für die Schwingbeanspruchungen 
und der Schaufelauslenkungen der 12 Eigenfrequenzen der verstimmten Turbinenräder zu 
Abschnitt 5.4 Unterschiede zwischen Dicke- Winkel- Höhe- und E-Modul-Variation. 
 
Die Beanspruchungen sind dabei jeweils auf den maxilen Wert des Rades mit E-
Modul-Mistuning bezogen, um einen besseren direkten V rgleich zu gewährleisten. Da 
sie nicht auf die Beanspruchungen des idealen Rades bezogen sind, dürfen sie hier nicht 
mit den AÜF verwechselt werden. 
 
Ergebnisse der Schaufelmodefamilie 1 
 
Tabelle 5.6 Zusammenfassung der Frequenzen und Knotendurchmesser der verstimmten Turbinen-
räder für die Schaufelmodefamilie 1 
 
 
ideales Rad 
S1=0% 
E-Modul 
S1=0.66% 
Dicke 
S1=0.58% 
Höhe 
S1=0.63% 
Winkel 
S1=0.64% 
 
 
Fre-
quenz  
[Hz] 
KD Fre-
quenz 
[Hz] 
KD* Fre-
quenz 
[Hz] 
KD* Fre-
quenz 
[Hz] 
KD* Fre-
quenz 
[Hz] 
KD* 
1 3642,2 2 3622,5 3 3625,1 3 3620,8 3 3638,6 2 
2 3642,2 2 3624,7 6 3627,7 6 3623 6 3641,9 3 
3 3650,7 3 3636,6 2 3638,2 2 3636,1 2 3645,5 2 
4 3650,7 3 3648 2 3648 4 3647,9 4 3649,1 4 
5 3653,4 4 3653 5 3653,1 5 3653,1 5 3653,4 5 
6 3653,4 4 3653,7 5 3653,6 5 3653,6 5 3653,7 5 
7 3654,4 5 3656,4 3 3657,2 3 3657,2 3 3660,4 3 
8 3654,4 5 3675,5 3 3679,6 3 3679,8 3 3692,9 3 
9 3654,7 6 3681,9 6 3686,7 6 3686,8 6 3702,7 6 
10 3814,1 1 3813,6 1 3815,7 1 3814,9 1 3818,5 1 
11 3814,1 1 3814,9 1 3818,4 1 3815,3 1 3829,2 1 
12 3976,9 0 3979,4 0 3983,4 0 3980,7 0 3989,5 0 
*:   KD mit der höchsten Beanspruchung 
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2 
3 
4 
1 
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5 
6 
7 
8 
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9 
10 
11 
12 
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Ergebnisse der Schaufelmodefamilie 6 
 
 
Tabelle 5.7 Zusammenfassung der Frequenzen und Knotendurchmesser der verstimmten Turbinen-
räder für die Schaufelmodefamilie 6 
 
 
ideales Rad 
S6=0% 
E-Modul 
S6=0.66% 
Dicke 
S6=0.66% 
Höhe 
S6=0.68% 
Winkel 
S6=0.68% 
 
 
Fre-
quenz  
[Hz] 
KD Fre-
quenz 
[Hz] 
KD* Fre-
quenz 
[Hz] 
KD* Fre-
quenz 
[Hz] 
KD* Fre-
quenz 
[Hz] 
KD* 
1 13243 1 13217 1 13250 1 13230 1 13248 1 
2 13243 1 13236 1 13253 1 13244 1 13250 1 
3 13446 2 13405 2 13438 2 13412 2 13444 2 
4 13446 2 13438 2 13462 2 13447 2 13461 2 
5 13529 3 13480 2 13517 4 13488 2 13525 3 
6 13529 3 13513 3 13528 3 13520 4 13531 3 
7 13568 4 13533 3 13546 3 13536 3 13551 3 
8 13568 4 13577 5 13584 5 13583 5 13584 5 
9 13583 0 13584 6 13590 6 13589 6 13590 6 
10 13590 5 13607 0 13626 0 13632 0 13622 0 
11 13590 5 13645 4 13663 4 13684 4 13653 4 
12 13597 6 13694 6 13713 6 13740 6 13709 6 
*:   KD mit der höchsten Beanspruchung 
 
 
 
1 
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2 
3 
4 
5 
Anhang C 171 
 
 
 
 
6 
7 
8 
9 
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10 
11 
12 
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Anhang D 
 
Vollständige Darstellung der Berechnungsergebnisse des Turbinenrades mit Geometrie-
mistuning zu Abschnitt 5.6 Gezieltes Mistuning als Maßnahme zur Reduzierung der 
Schwingbeanspruchung. 
 
 
Ergebnisse der Schaufelfamilie 1 
 
 
 
 
3601,6 Hz 
3622,2 Hz 
3648 Hz 
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3663,1 Hz 
3670,1 Hz 
3686,2 Hz 
3700,4 Hz 
3721,1 Hz 
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3727 Hz 
3848,9 Hz 
3855,8 Hz 
4012 Hz 
